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V sezoni 2018/2019 smo z ekipo Superior Engineering zasnovali in izdelali novo dirkalno 
vozilo, s katerim smo se preizkusili na uradnih mednarodnih tekmovanjih Formule Student. 
Eden izmed ciljev v konstrukcijski fazi je bil tudi nadgradnja obstoječega zavornega sistema 
in pedalnega sklopa. V skladnosti s pravilnikom smo prek teoretičnega preračuna 
dimenzionirali sistem in razvili nove komponente s cilji čim nižje mase in boljših zavornih 
sposobnosti vozila. Pri tem smo si pomagali z meritvami potrebnih specifikacij na prejšnjih 
dirkalnikih, zajemanjem podatkov med vožnjo in s testiranjem komponent zavornega 
sistema na namenskih preizkuševališčih. Po sestavi in preizkusu zavornega sistema smo 
potrdili ujemanje teoretičnih predpostavk s preračuna in dejanskih vrednosti. Končni rezultat 
je bolje dimenzioniran in bolj zanesljiv zavorni sistem, z zmanjšanjem mase vsake 








UDC 629.3.02-59:796.71(043.2)   










Key words:  formula student 
 braking systems 
 calipers 
 brake rotors 






In the 2018/2019 season our team Superior Engineering designed and manufactured a new 
race car with which we took part in the official international Formula Student competitions. 
One of our priorities in the construction phase of the project was to upgrade the existing 
braking system and the pedalbox. In keeping with the rule books and with the use of 
theoretical calculations we carried out the system dimensioning, developed new light-weight 
components and improved the braking properties of the vehicle. We achieved this with 
measurements on our previous race cars, by data acquisition while driving and by testing the 
braking components on specialised testbenches. After the braking system has been 
assembled and tested, we were able to confirm the agreement between the theoretical 
assumptions of the calculations and the actual values. The end result is a well dimensioned 
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Seznam uporabljenih simbolov 
Oznaka Enota Pomen 
𝑎 m s-2 pospešek 
A mm2 površina bata 
B mm razdalja med vpetjem ročice in cilindrom spr. napeljave 
b m razdalja od sprednje osi do težišča vozila 
C mm razdalja med vpetjem ročice in cilindrom zad. napeljave 
𝑐 m razdalja od zadnje osi do težišča vozila 
cp Jkg
-1K-1 specifična toplotna kapaciteta 
𝑑 m razdalja od zadnje osi do težišča vozila 
𝐸 GPa Youngov modul elastičnosti 
𝐹 N sila 
𝐺 N teža vozila z voznikom 
ℎ m višina 
𝑙 m medosna razdalja 
𝑚 kg masa vozila z voznikom 
𝑀 Nm moment  
𝑛 / število batov 
Q J toplota 
𝑟 m polmer 
R / razmerje ročice 
Rm MPa natezna trdnost 
    Rp0,2 MPa meja plastičnosti 
W J energija 
X mm razdalja med vpetjem pedala in točko kjer deluje sila 
Y mm razdalja med vpetjem cilindrov in točko, kjer deluje sila  
𝑍 N vertikalna reakcija osi 
𝛼 ° kot naklona vozila ob dvigu sprednje osi 
𝛽 ° kot med zavornim pedalom in zavornimi cilindri 
λ Wm-1k-1 toplotna prevodnost 
𝜇 / koeficient trenja  






Indeksi    
c  cilindra  
d  dvig  
kin  kinetična  
ef  efektivni  
p  pnevmatike  
ps  prenosa  
reg  regeneracije  
s  sprednji  
t  težišča  
tr  trenja  
vp  vpetja  
voz  voznik  
z  zadnji  





Seznam uporabljenih okrajšav 
Okrajšava Pomen 
BSPD sistem za redundanco in analizo delovanja zavornega sistema (angl. 
Brake System Plausibility Device) 
CV vozilo na bencinski pogon (angl. Combustion vehicle) 
DIN nemški inštitut za standardizacijo (nem. Deutsches Institut für 
Normung) 
DOT ministrstvo za promet, regulativno telo (angl. Department of 
Transportation) 
DV avtonomno vozilo (angl. Driverless Vehicle) 
EN evropski standardi (angl. European Standards) 
EV vozilo na električni pogon (angl. Electric Vehicle) 
FEM metoda končnih elementov (angl. Finite Element Method) 
FSAE formula student (angl. Formula Society of Automotive Engineers) 
IMU inercijska merilna enota (angl. Inertia Measurement Unit) 
ISO  mednarodna organizacija za standardizacijo (angl. International 
Organization for Standardization) 
MMC zlitina aluminija in keramičnih vlaken (angl. Metal Matrix 
Composites) 
OEM proizvajalec originalne opreme (angl. Original Equipment 
Manufacturer) 












1.1 Predstavitev problema 
Zavorni sistem je ključen sklop vseh vozil na lastni pogon, ki jih uporabljamo vsak dan. 
Njegova naloga je varno in kontrolirano zmanjšanje hitrosti vozila. Poznamo več principov 
delovanja zavornih sistemov v vozilih in v mnogih industrijskih aplikacijah, vsem pa je 
skupno to, da pretvarjajo kinetično energijo v druge oblike energije. V večini 
konvencionalnih sistemov je posledica zaviranja segrevanje komponent zavornega sistema, 
v nekaterih pa generirana električna energija, če za zaviranje uporabljamo elektromotorje 
oziroma generatorje.  
 
V avtomobilski industriji so najbolj uporabljeni torni in elektromagnetni zavorni sistemi, 
katerih naloga je varno in kontrolirano zmanjšanje hitrosti gibajočega se vozila oziroma 
stanje na mestu v primeru naklona in delovanja zunanjih sil. V dirkalnih aplikacijah dobro 
dimenzioniran zavorni sistem ni le glavna varnostna funkcija, temveč vpliva na celotno 
vozno dinamiko in druge podsklope vozila, na primer krmiljenje, aerodinamiko in pogonski 
sklop. Poleg moči motorja, oprijema gum in dobre nastavitve podvozja predstavlja velik 
potencial za pridobivanje dragocenih sekund na progi, saj lahko avto z dobro porazdelitvijo 
zavorne moči na posameznih oseh zavira hitreje in kasneje pred ovinkom brez izgube 
oprijema ali nestabilnosti. V preteklosti smo z ekipo preizkusili več različnih pristopov h 
konstrukciji zavornega sistema z različnimi stopnjami uspešnosti in zanesljivosti končnega 
izdelka. Poleg same konstrukcije sistema velik izziv predstavlja tudi ekonomičnost izdelave 
in sestave sklopa, zaradi katerega je potrebna analiza trga za standardne komponente in 





1.2 Cilj diplomskega dela 
 
Cilj diplomskega dela je dokumentacija razvoja varnega in zanesljivega zavornega sistema 
na dirkalniku FSAE za sezono 2018/2019 ljubljanske ekipe Superior Engineering. Razvoj je 
obsegal preračun in teoretično dimenzioniranje sistema, izbiro standardnih komponent, 
zasnovo in izdelavo zavornih diskov, ploščic, pedalnega sklopa ter testiranja v nadzorovanih 
okoljih in na starih dirkalnikih.  
 
Primarni cilji konstrukcije, sestave in testiranja zavornih komponent, ki smo jih zajeli v 
zaključni nalogi, so: 
 
‒ skladnost konstrukcije zavornega sistema s pravili, ki jih definira uradni pravilnik 
FSG/FSAE, 
‒ pregled teoretičnega ozadja konstrukcije zavornega sistema in ključnih sestavnih 
komponent, 
‒ predstavitev meritev na lanskem vozilu in vključevanje teh podatkov v teoretični 
preračun, 
‒ konstrukcija posameznih komponent z določenimi prioritetami, izboljšavami in 
spremembami od preteklih sezon, vključno s pregledom trga, če gre za izbiro standardnih 
komponent, 
‒ opis testiranj in predstavitev meritev, izvedenih na namenskih preizkuševališčih in prek 
zajemanja podatkov na vozilu med vožnjo, 
‒ dokumentacija procesa sestave pedalnega sklopa, napeljave tlačnih vodov in 
pozicioniranje ključnih elementov, 
‒ diskusija o izvedenih meritvah in vrednotenje ujemanja izmerjenih podatkov s 
teoretičnim preračunom zavornega sistema, 





2 Teoretične osnove in predstavitev 
projekta 
2.1 Predstavitev projekta Formula Študent  
Formula Študent je mednarodno priznano študentsko tekmovanje, organizirano pod okriljem 
združenja SAE (angl. Society of Automotive Engineers) z organiziranimi dogodki po celem 
svetu. Namen tekmovanja je vključitev študentov v proces izdelave dirkalnika, pri čemer jim 
je s pridobljeno prakso in izkušnjami omogočeno razviti znanje in svojo kariero. Tekom 
projekta se ekipa sooča s tehničnimi, logističnimi in vodstvenimi problemi, na koncu sezone 
izdelave dirkalnika pa se člani udeležijo uradnih tekmovanj, kjer dokazujejo potencial 
svojega izdelka in hkrati pridobljeno znanje, ki odraža kakovost dirkalnika in angažiranost 
ekipe prek uvrstitev v statičnih in dinamičnih disciplin.  
 
Tekmovanja so razdeljena v tri discipline – razred dirkalnikov na bencinski pogon (CV), na 
električni pogon (EV) in avtonomna oz. samo-vozeča vozila (DV). Znotraj posameznih 
razredov imamo statične in dinamične dogodke, kjer se glede na seštevek točk rezultatov 
posameznih disciplin tekmuje za prva mesta na skupnem točkovanju. Med dinamične 
dogodke spadajo: 
 
‒ Avtokros: dva voznika imata po dva poskusa za čim hitrejši čas vožnje. Maksimalna 
dolžina steze znaša 1,5 km, z vnaprej po pravilniku definiranimi segmenti: ravnine, 
ovinki, slalomi, šikane in prehitevalne cone. Šteje se najhitrejši čas steze obeh voznikov; 
‒ Vzdržljivostna dirka (angl. Endurance): predstavlja dinamično vožnjo vozila z dvema 
voznikoma, pri čemer vsak odvozi približno 10 minut z hitro menjavo med vožnjami. 
Ponavadi dirka več avtov naenkrat z razmiki na startu, prehiteva se po predvidenih 
prehitevalnih conah glede na znake in povelja maršalov ob progi; 
‒ Energijski izkoristek (angl. Efficiency): sočasno z vzdržljivostno dirko se spremlja tudi 
porabo goriva oz. kapacitete baterij, pri čemer je manjša poraba eksponentno višje 
točkovana; 
‒ Pospeševanje (angl. Acceleration): dirka v pospeševanju. Dva voznika imata dva 
poskusa, pri čemer se šteje najhitrejši čas za uvrstitev; 
‒ Vožnja po spolzki podlagi (angl. Skidpad): vožnja osmice, kjer imata ponovno oba 
voznika po dva poskusa.  
 
Teoretične osnove in predstavitev projekta 
4 
Statični dogodki: 
‒ Poslovna predstavitev (angl. Business Plan Presentation): predstavitev fiktivne poslovne 
ideje in njene bodoče izvedbe potencialnim investitorjem, 
‒ Konstrukcijska predstavitev vozila (angl. Engineering Design Report): poročilo o 
tehnični konstrukciji dirkalnika in njegovih posameznih sklopov, predstavitev izdelka,  
‒ Stroškovno poročilo (angl. Cost Report): detajlno finančno poročilo, ki zajema izdelavo, 
sestavo in vgradnjo vsake komponente na vozilu. 
 
Ljubljanska ekipa Superior Engineering je bila ustanovljena leta 2015. Po prvih dveh 
bencinskih vozilih smo začeli izdelavo prvega električnega vozila na popolnoma novi 
platformi. To smo v bodočih letih prek izkušenj in mnogih testnih kilometrov izboljšali v 
obliki še dveh novih vozil. Z ekipo smo se od ustanovitve vsako leto udeleževali uradnih 
mednarodnih tekmovanj po Evropi, kjer smo dokazovali svoje kompetence in sposobnosti 
naših vozil.  
Diplomsko delo obravnava dimenzioniranje sistema v drugem električnem vozilu z imenom 
Svarog (na sliki 2.1), ter konstrukcijo in izdelavo pedalnega sklopa, ki je trenutno vgrajen v 
njegovem nasledniku, vključno z izboljšavami, ki smo jih implementirali v sezoni 
2018/2019. Eden izmed ciljev zaključne naloge je bila tudi natančna dokumentacija 
celotnega procesa razvoja komponent, vgradnje v vozilo ter testiranja, s čimer bodo imeli 
bodoči člani ekipe dobro osnovo in uvodni dokument, ki bo služil kot iztočnica za nadaljnji 
razvoj posameznih komponent. 
 
Slika 2.1: Dirkalnik Griffin na dirki FSA, Spielberg 
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2.2 Zahteve za konstrukcijo zavornega sistema 
Za veliko večino uradnih tekmovanj, organiziranih na področju Evrope, se uporablja 
različica nemškega pravilnika (FSG). Znotraj njega so zahteve glede konstrukcije zavornih 
komponent električnega avta sledeče: 
 
‒ T 6.1.1: vozilo mora biti opremljeno s hidravličnim zavornim sistemom, ki deluje na vsa 
štiri kolesa in je aktiviran prek enega samega mehanizma; 
‒ T 6.1.2: zavorni sistem mora imeti dve ločeni hidravlični napeljavi (za sprednjo in zadnjo 
os) zaradi redundance v primeru okvare oziroma poškodbe tlačne napeljave, tako da 
efektivna zavorna moč deluje vsaj na dveh kolesih. Vsak cilinder oz. napeljava mora 
imeti svojo rezervo hidravlične tekočine z uporabo individualnih rezervoarjev ali 
konvencionalnih enodelnih s predelno steno in ločenimi priključki; 
‒ T 6.1.3: ena zavora na osi zadostuje v primeru uporabe diferenciala z omejenim zdrsom 
(angl. limited slip differential); 
‒ T 6.1.4: sistemi elektronskega krmiljenja zaviranja (angl. brake by wire) so prepovedani; 
‒ T 6.1.5: nezaščitene plastične cevi za tlačno napeljavo so prepovedane; 
‒ T 6.1.6: zavorni sistem mora biti zaščiten pred morebitno poškodbo pogonskega sklopa 
(T 7.3.2), pred rotirajočimi deli in morebitnimi kontakti z ovirami; 
‒ T 6.1.7: v stranskem pogledu na dirkalnik ne sme noben del zavorne napeljave, nameščen 
na nevzmetenem delu, segati pod najbolj spodnjo stranico šasije; 
‒ T 6.1.8: zavorni pedal in njegovo vpetišče morata zdržati obremenitve do 2 kN vhodne 
sile voznika brez poškodbe na pedalu oziroma pedalnemu sklopu; 
‒ T 6.1.9: zavorni pedal ima ne glede na tehnologijo obdelave predpisana materiala jeklo 
in aluminij, v primeru frezanja pa se lahko uporabi jeklo, aluminij ali titan; 
‒ T 6.1.10: prvih 90 % hoda zavornega pedala ob aktuaciji je lahko uporabljenih za 
aktivacijo regenerativnega zaviranja. Preostali hod mora aktuirati hidravlični sistem, 
vendar lahko regenerativno zaviranje z motorji ostane prisotno; 
‒ T 6.3.1: vozilo mora biti opremljeno z osvetljeno zavorno lučjo, ki sveti samo, ko je 
prisoten tlak v hidravličnem sistemu ali je aktivno regenerativno zaviranje; 
‒ T 6.3.2: zavorna luč mora zadostovati sledečim pogojem: 
‒ rdeča osvetlitev s črnim ozadjem; 
‒ kvadratna, trikotna ali okrogla oblika; 
‒ minimalna enakomerno osvetljena površina 15 kvadratnih centimetrov; 
‒ jasno vidna osvetlitev v sončnem vremenu; 
‒ v primeru uporabe LED-luči brez difuzorja svetlobe posamezne diode ne smejo biti 
oddaljene druga od druge za več kot 20 milimetrov; 
‒ če je uporabljen en trak LED-luči, je njegova minimalna dolžina 150 milimetrov; 
‒ v stranskem pogledu dirkalnika mora biti luč orientirana blizu vertikale in nameščena 
med premico središč koles in ramensko ravnjo voznika. V pogledu od zadaj mora 
biti nameščena blizu srednjice vozila. [1] 
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2.3 Delitev zavornih sistemov 
Zavorni sistemi so poleg avtomobilskih aplikacij uporabljeni v široki panogi industrij. 
Uporaba je zelo široka, od zaustavljanja tekočih trakov v tovarnah do nadzora hitrosti turbin 
in vetrnic v energetskem sektorju. Tudi zavorni sistemi se med seboj razlikujejo po principu 
delovanja. Ta je odvisen od zahtev posamezne aplikacije (npr. prepovedana uporaba olja, 
čim manjše želeno vzdrževanje, prepovedan izpust plinov in praha kot posledica trenja itd.).  





Hidravlični sistemi za medij uporabljajo tekočino, ki je v večini primerov na osnovi glikol 
etrov. Izkoriščajo Pascalov zakon prenosa sile prek hidravličnega tlaka od glavnega cilindra 
(ki ga v vozilih apliciramo z vhodno silo prek zavornega pedala) do zavornih čeljusti, kjer 
tlak povzroči hod zavornih batov, ki pritisnejo na zavorne ploščice in posledično prek trenja 
med ploščicami in diski zaustavljajo vozilo. V aplikacijah, kjer so potrebni višji tlaki 
oziroma je zaželena manjša vhodna sila na pedalu, se uporablja ojačevalnik tlaka med 
glavnim cilindrom in nadaljnjo napeljavo. Tipični maksimalni tlaki v zavornih sistemih 
večine sodobnih avtomobilov znašajo okoli 20 MPa, med normalno vožnjo pa uporabnik 




Pnevmatski sistemi izkoriščajo isti princip delovanja kot hidravlični sistemi, vendar za medij 
uporabljajo zrak. Pnevmatski zavorni sistemi so se sprva razvili za uporabo v železniškem 
transportu, danes pa jih najpogosteje najdemo v težjih vozilih, tovornjakih, avtobusih in 
polpriklopnikih. Največkrat se ne uporabljajo kot primarne zavore vozil, temveč kot 
varnostni sistem in stacionarne zavore, pri čemer izguba tlaka v sistemu povzroči zaviranje 
prek prednapetih vzmeti znotraj čeljusti ali bobnastih zavor. Zaradi stisljivosti zraka je sta v 





Elektromagnetni zavorni sistemi uporabljajo elektromagnetizem za zaviranje brez trenja 
med komponentami in brez potreb mazanja, s čimer povečamo redundanco zavornega 
sistema in zmanjšamo obrabo ter segrevanje zavornih komponent, kot na primer pri 
hidravličnem sistemu. Poznamo več vrst, za aplikacije v avtomobilski industriji je 
najpogosteje elektromagnetno regenerativno zaviranje, kjer motor vozila deluje kot 
generator in ustvarja zavorni moment. Pri nekaterih proizvodnih aplikacijah se uporablja 
tudi zavorne sisteme,  kjer je elektromagnetna sila le aktuator za klasičen torni zavorni 
sistem. Eden izmed primerov so zavore tekočih trakov v proizvodnih linijah, kjer z vklopom 
oz. izklopom električne energije povzročimo trenje med dvema elementoma, ki sta bila pred 
tem mehansko ločena npr. z vzmetjo. 
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2.4 Glavne komponente hidravličnega zavornega sistema 
2.4.1 Zavorne čeljusti  
Zavorna čeljust je komponenta, znotraj katere se izvaja delovni gib batov in ploščic ob 
aplikaciji tlaka v zavorni napeljavi. Večina modernih vozil uporablja klasične fiksne oziroma 
plavajoče čeljusti, včasih tudi v kombinaciji z bobnastimi zavorami na zadnjih oseh, kjer 
potrebujemo manj zavornega momenta. Ob delovanju sile na glavni cilinder tlak v zavorni 
napeljavi naraste in povzroči premik zavornih batov, ki posledično pritisnejo čeljust ob 
površino zavornega koluta oz. diska.  
 
Glavne spremenljivke, od katerih je odvisen zavorni moment, so skupna površina in število 
batov v čeljusti, tlak v sistemu in efektivni radij zavorne ploščice (slika 2.2). V čeljustih 
imamo lahko glede na vrsto ohišja enostransko nameščen bat (plavajoče čeljusti) ali več 
simetrično nameščenih batov (fiksne čeljusti). Z večjim številom lahko silo pritiska 
porazdelimo po površini ploščice in zmanjšamo njeno deformacijo in obrabo, kar je posebej 
pomembno v športnih aplikacijah. Obstajajo tudi zavorne čeljusti z več bati različnih 
premerov, s čimer se kompenzira neenakomerno obrabo ploščic zaradi velikih temperaturnih 
razlik v njenem tornem materialu ob agresivnem zaviranju. Vodilni rob ploščice je med 
zaviranjem vedno temperaturno manj obremenjen, po prenehanju zaviranja pa se razlika v 
temperaturi tornega materiala zmanjša zaradi dobre toplotne prevodnosti materiala. 
 
 
Slika 2.2: Shematski prikaz ploščice in diska znotraj zavorne čeljusti 
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Tlak v sistemu je odvisen od površine glavnega cilindra in sile, s katero voznik neposredno 
ali prek tlačnega ojačevalnika deluje nanj. Efektivni radij ploščice predstavlja ročico 
zavornega momenta od centra kolesa do točke na ploščici, kjer lahko privzamemo, da deluje 
moment. Ta se natančneje določi predvsem izkustveno s testiranjem na namenskih 
preizkuševališčih, za grobo oceno pa lahko določimo točko kot težišče površine preseka 
tornega briketa na ploščici. Odvisen je tudi od pozicije pritiska bata na ploščico. Bati znotraj 
čeljusti so večinoma votli in površinsko obdelani do zelo gladke oz. polirane zunanje 
površine. S polirano površino preprečujemo poškodbo tesnil ob hodu, votel presek kosa pa 
zmanjša konvekcijo toplote skozi bat do olja prek čim manjše stične površine. Bati so ob 
pravilnem delovanju obremenjeni le v kompresiji in brez tangentne sile, saj se ta prenese na 
ohišje čeljusti, ko se nanj nasloni podnožje ploščice. Tesnila v zavornih čeljustih skrbijo za 
ustrezen hod cilindrov in njihov povratek ob zmanjšanju tlaka v sistemu. Najbolj pogosta so 
tesnila s kvadratnim presekom, ki za povratek bata skrbijo s svojo deformacijo in ga 
povlečejo nazaj. Povraten hod je načeloma precej majhen, saj morajo biti batki vedno bolj 
izbočeni ob tlaku tekom življenjske dobe in manjšanja debeline ploščic. Za material tesnil 
se uporablja praviloma guma EPDM ob kombinaciji s tekočino tipa DOT4. Večina 
avtomobilskih čeljusti ima poleg tesnila za olje tudi radialno gredno tesnilo (angl. dust boot), 
ki preprečuje poškodbe oljnih tesnil in onemogočanje hoda bata. [2] Ena izmed 
konstrukcijskih značilnosti čeljusti je utor za olje, ki je narejen na ohišju ali na dnu bata, kot 
je prikazano na sliki 2.3. Z njim zagotovimo dotok olja tudi v primeru, da je bat popolnoma 
naslonjen na notranjo steno čeljusti in prekriva luknjo. 
 
 
Slika 2.3: Presek klasične enobatne plavajoče čeljusti z ostalimi komponentami, povzeto po [2] 
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Fiksne čeljusti (slika 2.4) imajo togo ohišje, prek katerega se prenašajo reakcije in zavorni 
moment na premnik (angl. Upright) vozila, na katerega so pritrjene. Tipično imajo 
simetrično nameščene bate in disk brez hoda v aksialni smeri na sredini. To v teoriji pomeni 
enako obrabo na obeh ploščicah, vendar lahko zaradi odstopanj v kakovosti in produkcijskih 
napak nastanejo razlike v obrabi tekom življenjskega cikla ploščice. V takih primerih imajo 
čeljusti dovolj dolge bate in tesnila z majhnim povratnim gibom bata ob zmanjšanju tlaka, 
da je bolj obrabljena ploščica v kontaktu z diskom, kljub manjši debelini tornega materiala. 




Slika 2.4: Primer klasične fiksne dvobatne čeljusti z litim ohišjem (levo) in dvodelna štiribatna 
čeljust s frezanim ohišjem in zunanjim tlačnim vodom proizvajalca Brembo, povzeto po [3] 
Večina čeljusti je enodelnih (ulitek ohišja), pri katerih je lahko tlačni vod oblikovan med 
litjem ali pa je naknadno vrtan v ohišje. Dvodelne čeljusti so pogoste v dirkalnih aplikacijah, 
kjer sta posamezni polovici frezani za čim manjšo maso. Pri takem tipu se lahko oljni vod 
podobno spelje čez ohišje z uporabo tesnilnega obroča na delilni ravnini ohišja ali pa z 
zunanjim tlačnim vodom oziroma cevko. V tem primeru je vod bolj izpostavljen poškodbam 
in koroziji, vendar se tako zelo poenostavi  in posledično poceni mehanska obdelava polovic 
ohišja. Manjši proizvajalci pogosto ponujajo tudi modularne večdelne izvedbe z 
distančnikom in ustreznim tesnenjem med obema kosoma ohišja za večjo kompatibilnost z 
debelinami diskov. 
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Plavajoče čeljusti 
Med apliciranjem tlaka plavajoče čeljusti pritiskajo brek bata oziroma več batov le na eni 
strani ter s premikanjem dosežejo reakcijo na drugi strani in enakomeren pritisk na površino 
diska, zato se same centrirajo v primeru neenakomerne obrabe ploščic. Ohišje je namreč 
izdelano kot dvodelno z vodili, ki dovolijo hod med obema polovicama (slika 2.5). Zato disk 
ne potrebuje aksialne zračnosti kot pri nekaterih aplikacijah s fiksnimi čeljustmi. Zaradi 
drsenja zunanje polovice v aksialni smeri po vodilih je potrebna ustrezna zaščita le-teh s 
protiprašnimi manšetami in podmazovanjem, večinoma z bakreno mastjo. Plavajoči tip 
čeljusti je redkeje uporabljen v športnih aplikacijah zaradi večjega upogibka ohišja, pogoste 
pa so v vozilih nižjih cenovnih rangov.  
 
Ker so bati locirani v polovici čeljusti, ki je pritrjena na premnik, tlačni vod do zunanje 
polovice prek ohišja oziroma cevke ni potreben. Plavajoče čeljusti so zaradi svojega principa 
delovanja cenejše za izdelavo in enostavnejše za sestavo ter vzdrževanje, zato se uporabljalo 
v večini motornih vozil nizkega in srednjega cenovnega ranga. Za razliko od fiksnega tipa 
čeljusti se pri plavajočih pogosto uporablja set dveh različnih zavornih ploščic zaradi 
konstrukcije ohišja in premičnega dela na vodilih. Pri fiksnih čeljustih se tipično uporabljajo 
dve popolnoma simetrične zavorne ploščice.  
 
 
Slika 2.5: Plavajoča čeljust na zadnji osi vozila Toyota MR-2 
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Bobnaste zavore  
 
Bobnaste oziroma kolutne zavore namesto ploščic in diska uporabljajo zavorne obloge s 
tornim materialom, ki navzven pritiskajo radialno na zavorni boben. Obloge navzven razširi 
hidravlični bat ali v primeru ročne zavore ročični mehanizem, ki ga aktiviramo prek 
jeklenice in ročičnega mehanizma iz kabine vozila. Največja prednost bobnastih zavor v 
primerjavi z čeljustmi in diski je nizka cena, poleg tega pa so najprimernejši tip za uporabo 
v kombinaciji z konstantno aplicirano oziroma parkirno zavoro zaradi enostavne aktivacije 
prek ročičnega mehanizma ali jeklenice. Zaradi svoje konstrukcije lahko bobnaste zavore 
proizvedejo relativno visok zavorni moment zaradi večjega efektivnega radija frikcije med 
lamelami in notranjo površino bobna, njihova negativna lastnost pa je nizka termalna masa 
komponent in hitro segrevanje ob agresivnem zaviranju. 
 
 
Slika 2.6: Zavorne obloge in cilinder znotraj zadnjega zavornega bobna vozila Renault Clio (levo), 
povratna vzmet in napenjalec oblog pod cilindrom (desno) 
Zaradi radialne oddaljenosti kontakta med zavornimi oblogami in bobnom je lahko zavorni 
moment bobnastih zavor precej velik, vendar ima boben slabšo termalno kapaciteto in 
prestop toplote, zaradi česar se ta tip zavor slabše odreže pri daljših zavornih ciklih in 
zaviranju iz visokih hitrosti. Zaradi tega razloga so konvencionalno bobnaste zavore 
uporabljene na zadnjih oseh vozil, pogosto poleg hidravlične z integrirano mehansko 
aktivacijo prek ročne zavore. Za povratni gib oblog poskrbi vzmet, ki bate v cilindru vrne v 
nevtralno lego. Večina bobnastih zavor ima poleg zgornje vzmeti tudi nastavljivo napenjalo, 
na katerem prek navoja nastavljamo razmik med oblogami in torno notranjo površino bobna, 
kot je razvidno na sliki 2.6. 
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2.4.2 Zavorne ploščice 
Zavorne ploščice lahko splošno delimo na dve vrsti glede na tehnologijo izdelave, organske 
ter sintrane. Sintrane so izdelane iz mešanice kovinskih elementov brez veziv s procesom 
sintranja, organske pa zahtevajo uporabo veziv v obliki smol in drugih primesi, ki so njihov 
glavni sestavni del. [4] Tipične zavorne ploščice so sestavljene iz dveh delov, podnožja in 
briketa tornega materiala. Podnožje je del, na katerega pritiskajo bati v čeljusti, hkrati pa se 
ustvarjena tangentna sila zavornega momenta ob trenju prek njega prenese na ohišje čeljusti. 
Zaradi ugodne cene izdelave se najpogosteje uporablja jeklo. Na ploščicah z večjimi 
površinami briketov so pogosti frezani utori, ki so izdelani naknadno po prešanju briketa na 
podnožje, kot na sliki 2.7. Pri visokih temperaturah se ob obrabi ploščice sproščajo tudi plini, 
ki lahko zaradi velikih raztezkov formirajo plast med ploščico in diskom ter tako zmanjšajo 
trenje. V kombinaciji z utori v tornem materialu in luknjami oziroma zarezami na zavornih 
diskih je plinu omogočen volumen za ekspanzijo.  
 
 
Slika 2.7: Primer sintrane ploščice za motocikle proizvajalca Brembo, povzeto po [4] 
Podnožje ploščic je najpogosteje štancano iz jeklene pločevine. Zaradi prenosa tangentne 
sile na ohišje je pogosto nasedna stranica ploščice oblikovana po isti konturi kot notranjost 
ohišja čeljusti. Pri plavajočih tipih čeljusti se ploščice vstavljajo prek oblikovnih ujemov, saj 
lahko razstavimo ohišje in sedlo čeljusti prek vijačnih zvez na vodilih. Pri fiksnih tipih se 
ploščice vstavljajo iz strani, po odstranitvi čeljusti. Oblika ohišja v obeh primerih preprečuje 
rotacijo in radialen premik ploščice. V večini zavor so ploščice pogosto proti radialnim 
premikom varovane tudi z vodilom oziroma sornikom, ki ga vstavimo skozi luknjo na 
podnožju ploščice. Na podnožje je prilepljen briket tornega materiala iz posebne mešanice 
različnih tipov materialov. Lepljen spoj predstavlja šibek člen zaradi hitrih temperaturnih 
deviacij in razlik med briketom in podnožjem. Da lahko briket prenese velike temperaturne 
spremembe in tangentno silo zaradi trenja, je podnožje pogosto štancano z namenskimi 
luknjami oziroma izrezi, v katere se potem med prešanjem briketa vtisne torna masa za 
oblikovni ujem. V zadnjih letih več podjetij razvija nove načine izdelav ploščic in spajanja 
podnožij ter briketov zaradi uporab novih materialov in doseganja višjih temperatur v 
dirkalnih aplikacijah. Eden od primerov so ploščice podjetja SBS Friction, kjer z namensko 
narejenim orodjem raziglijo površino podnožja, preden nanjo aplicirajo torno maso. S temi 
opilki po celi površini briketa poleg lepila zagotavljajo zanesljiv spoj, hkrati pa služijo za 
indikator obrabe, saj lahko slišimo trenje kovinskih delcev, preden bi na konvencionalni 
ploščici obrabili celoten briket do podnožja.  
Teoretične osnove in predstavitev projekta 
 
13 
2.4.3 Zavorni diski 
Diski so poleg ploščic najbolj mehansko in termalno obremenjene komponente v zavornem 
sistemu. V osnovnih pogojih delovanja so diski oz. rotorji izpostavljeni trem ločenim 
obremenitvam, ki jih moramo upoštevati ob konstrukciji: 
 
‒ tlak kot posledica kompresije ploščic ob disk prek čeljusti: sila, ki deluje na disk, je 
odvisna od površine bata v čeljusti, površine ploščice in tlaka v sistemu; 
‒ zavorni moment oziroma tangentna sila kot posledica trenja med ploščico in diskom: na 
to vpliva koeficient trenja med tema komponentama (s temperaturo se koeficient trenja 
spreminja), efektivni radij ploščice in ponovno tlak v sistemu; 
‒ temperaturno nihanje zaradi pretvorbe kinetične energije vozila v toplotno energijo diska 
in ploščic se lahko pojavi termo-mehanska utrujenost materiala diskov. V kombinaciji z 
zgornjimi obremenitvami in temperaturnim raztezkom lahko to sodi do razpok. [5] 
 
Poznamo fiksne diske, ki so pritrjeni na pesto (ponavadi privijačeni ali fiksirani prek 
oblikovnega ujema), in plavajoče oz. dvodelne diske, ki imajo aksialno zračnost, s čimer se 
zagotovi centriranje diska v primeru neenakomerne obrabe in posledično različnih debelin 
ploščic. Osrednji del, ki se uporablja za montažo, se imenuje zvonec oz. klobuk, zunanji 
oziroma torni del pa je najpogosteje obdelan ulitek z oblikovnim ujemom prek gumbkov 
oziroma sornikov. Kot je prikazano na sliki 2.8, so v našem primeru ti fiksirani neposredno 
na pesto, aksialni premik pa preprečujejo vskočniki. Fiksni diski so v vsakdanjih vozilih 
najpogostejši v kombinaciji s plavajočimi čeljustmi. Redkeje se uporablja tudi kombinacija 
fiksnih diskov in čeljusti predvsem v aplikacijah z zelo hitro obrabo tornih briketov na 
ploščicah, ki lahko s tem kompenzirajo neenakomerno pomaknjene bate iz čeljusti proti 
disku. Eden izmed takih primerov so dirkalni gokarti, kjer so tipično bati znotraj čeljusti 
aksialno precej daljši in omogočajo večji odmik. Diske lahko glede na način odvajanja 
toplote na splošno razdelimo na polne in ventilirane diske. Polni diski se največkrat 
uporabljajo na zadnjih premah ali za lažja vozila, kjer je pričakovano potrebno odvajanje 
toplote relativno nizko. Ta se odvaja prek zunanjih površin in prehoda toplote na druge 
komponente, na katerih je disk nameščen (pesto, platišče). 
 
 
Slika 2.8: Prikaz vpetja diska na sprednjem premniku Svaroga 
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Izdelava take vrste diskov je najcenejša, saj je za končni izdelek potreben ulitek iz peščene 
forme ter naknadno struženje in balansiranje. Ventilirani diski so znotraj votli s hladilnimi 
rebri, ki ob visoki radialni hitrosti zajemajo zrak iz notranjega oboda diska in ga 
centrifugalno izpihujejo navzven. Tak tip nima nujno večje termalne kapacitete kot poln 
disk, a s prisilno konvekcijo prek hladilnih kanalov in veliko večjo površino poveča 
odvajanje toplote. Poznamo več tipov površinskih obdelav na tornih površinah diskov, ti so 
zaradi višje cene končnega produkta tipično uporabljeni na avtih višjih cenovnih razredov. 
Pogosti dizajni vključujejo povrtavanje in frezanje zarez na površini, kot na izdelkih 
predstavljenih na sliki 2.9. Te poglobitve oziroma izvrtine omogočajo izhodno pot plinom 
(podobno kot utori na briketih večjih zavornih ploščic), ki se generirajo med trenjem pri 
visokih temperaturah, kar lahko v ekstremnih primerih privede do ujete plasti plina med 
briketom ploščice ter diskom in zmanjšanja koeficienta trenja. Med cenejšimi diski za 
dirkalne aplikacije prevladujejo vrtani diski, v višjih cenovnih razredih pa načeloma diski z 
utori oziroma okroglimi poglobitvami, ki se naknadno izdelajo na rezkalnem stroju po ulitju 
in struženju diska. Tovrstne obdelave namreč manj strukturno oslabijo konstrukcijo 
zavornega diska v primerjavi z vrtanjem lukenj po celotni debelini kosa. V primeru utorov 
ti niso pozicionirani povsem radialno, temveč pod kotom za najbolj učinkovito sprotno 
odnašanje zavornega materiala s tornega briketa. Pogosto so uporabljene tudi kombinacije 
utorov in okroglih poglobitev.  
 
 
Slika 2.9: Različne površinske obdelave zavornih kolutov, povzeto po [5] 
Ne glede na končno obdelavo tekalnih površin so vse vrste diskov načeloma izdelane po 
podobnem postopku. Za polne diske brez ventiliranih sredic do debelin okoli 5 mm se 
uporablja laserski izrez, za debelejše diske in diske z izbočenimi notranjimi deli oziroma 
zvonci pa se uporablja litje, najpogosteje v peščenih formah. Ventilirani diski so za razliko 
izključno izdelani z ulivanjem. Po ulivanju in čiščenju materiala forme s kosov sledi 
struženje montirnih površin, zunanjih površin in tekalne površine. Po tem sledi še vrtanje, 
frezanje in posnemanje robov na montirnih izvrtinah diskov. Zadnji korak pred obdelavo 
tekalne površine s poprej omenjenimi metodami je balansiranje diskov. To se izvaja z 
odstranjevanjem materiala na sredini oziroma zvoncu diska, v nekaterih primerih tudi na 
obodnih površinah, dokler ni zagotovljena koncentričnost težišča diska znotraj predpisanih 
toleranc. 
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2.4.4 Glavni cilindri in balansirna ročica 
Balansirna ročica (angl. balance bar) je ena izmed mehanskih rešitev za nastavljanje 
razporeditve zavorne moči. Za to se uporabljajo tudi ventili s tlačnimi zaslonkami, v 
dirkalnih aplikacijah pa so najpogostejše mehanske rešitve zaradi enostavnega delovanja in 
zanesljivosti. Balansirna ročica se uporablja v kombinaciji z dvema zavornima cilindroma 
(en za sprednjo in en za zadnjo os). Razporeditev zavorne moči oz. momenta je grobo 
prednastavljena s premeri glavnih cilindrov in posledično tlaki pri določeni sili, s katero 
voznik deluje na pedal, balansirna ročica pa omogoči nastavljivo ročično razmerje in s tem 
razdeli reakcije med cilindroma. Prek rotacije ročice in njenega zunanjega navoja lahko 
uležajanja cilindrom na gredi zamikamo levo ali desno v relaciji z vpetiščem ročice na 
zavornem pedalu. Poznamo več tipov balansirnih ročic, ki se razlikujejo glede na izvedbo 
vpetja glavnih cilindrov. Za manjše range nastavljivosti in visoke obremenitve so najbolj 
primerne fiksne izvedbe, kjer gred z navojem nima drugih prostostnih stopenj razen v 
aksialni smeri prek vrtenja, pri čemer se oba cilindra enakomerno nagibata. Uporabljajo se 
predvsem v statičnih industrijskih aplikacijah pri cilindrih z enakimi hodi. V dirkalnih 
avtomobilskih aplikacijah prevladujejo ročice translatornega (angl. translational type) in 
rotacijskega tipa (angl. rotational type). Gre za dva najbolj pogosta tipa, katerih primera sta 
predstavljena tudi na sliki 2.10. Slednja, pogosto cenejša izvedba je uležajana v vpetju prek 
sferičnega ležaja, gibanje pa je omejeno z mehansko blokado navoja ob ohišje vpetišča. 
Zaradi dodatnih prostostnih stopenj pri rotaciji gredi okoli točke je pri takih izvedbah posebej 
pri neenakomernih hodih cilindrov problematično ohranjanje konstantnega ročičnega 
razmerja. Translatorni tip ročic dovoljuje rotacijo gredi v ravnini, ponavadi pravokotni na 
zavorni pedal ali cilindre. Uležajanje je izvedeno prek dodatne gredi namesto sferičnega 
ležaja in igličnih ležajev, vstavljenih v ohišje. 
 
 
Slika 2.10: Balansirna ročica z rotacijo okoli osi (levo) in ročica z rotacijo okoli točke in 
uležajanjem prek sferičnega ležaja (desno), povzeto po [6] 
Elementi balansirnih ročic višjih cenovnih razredov so frezani iz aluminija (ponavadi s 
toplotno obdelavo) in anodizirani za čim manjšo površinsko oksidacijo in obrabo ob 
morebitnem stiku s korozivno zavorno tekočino. Gredi ročic so stružene in izdelane iz trših 
materialov (nerjavno jeklo, titan) za čim manjšo obrabo navoja. Nekatere izvedbe gredi 
imajo na koncih tudi frezan oblikovni ujem za pritrditev jeklenice, prek katere lahko voznik 
iz sedečega položaja vrti gred in s tem spreminja ročično razmerje. Ker je hod gredi (rotacija 
oziroma translacija) omejen z izrezi v ohišju vpetišča, je pomembno, da v uležajanje ne 
dobimo tujkov, ki bi potencialno poškodovali ohišje in navoj. Za slednjega je priporočljivo 
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tudi pogosto mazanje in čiščenje za čim lažje vrtenje oziroma translacijo. Prenos sile in 
reakcije na posamezne cilindre 𝐹c,s in 𝐹c,z lahko za preliminarno izbiro komponent 
izračunamo s paličjem in podporami. Pri tem moramo upoštevati silo 𝐹vp, ki se dejansko 
prenese na vpetje balansirne ročice, ta je odvisna od kota vpetja cilindrov in ročičnega 
razmerja zavornega pedala. [6] 
 
 
Slika 2.11: Osnovni preračun reakcij vpetišč cilindrov 












Shema na sliki 2.11 ter enačbe (2.1-2.4) veljajo v kolikor je balansirna ročica vpeta točno 
pravokotno glede na zavorni pedal. Če se ročica rotira okoli točke, je točno silo, preneseno 
na vsak cilinder, najbolje natančno določiti z meritvijo tlakov v sistemu. Če se ročica rotira 
okoli osi, je sila, prenesena na oba cilindra, manjša proporcionalno z odklonom kota rotacije 
od pravokotnosti na pedal. Kot rotacije je zelo težko napovedati, saj je hod posameznega 
cilindra odvisen od več dejavnikov, hoda cilindrov v čeljustih, obrabljenosti ploščice, zraka 
v hidravlični napeljavi itd. Ponovno je najbolj zanesljiva metoda merjenje tlaka na 
posameznih cilindrih z balansirno ročico v več pozicijah. Če uporabljamo dva cilindra z 
istimi premeri, lahko dobimo razmerje sil neposredno iz vrednosti meritev tlakov, če pa 
uporabljamo cilindre z različnimi premeri, lahko razmerje računsko aproksimiramo glede na 
površine presekov cilindrov. Idealno dimenzioniran sistem z balansirno ročico bo imel samo 
prek vnaprej določenih velikosti oziroma premerov cilindrov dobro porazdelitev zavorne 
moči na obeh oseh, ročica pa služi za detajlne nastavitve v nekaj odstotkih razpona ročičnega 
razmerja. V zavornem sistemu na formuli je bil prvotni načrt aktuiranje ročice oz. vrtenje, 
omogočeno z voznikovega položaja prek nastavljivega gumba in jeklenice, vendar smo to 
opustili zaradi dodatne teže in redkih potreb po aktuaciji, potem ko je bil avto že nastavljen 
na optimalni način in testiran. 
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Glavni cilindri so ključne komponente v vsakem zavornem sistemu, saj prek sile aplicirane 
na njih v sistemu povzročimo višanje tlaka in delovni gib batov znotraj čeljusti. V našem 
primeru voznik prek zavornega pedala prenese svojo vhodno silo na batnico. Zaradi relativno 
visokih tlakov in posledično velike zahtevane vhodne sile, zahtevanih za učinkovito 
zaviranje v sodobnih vozilih se glavni cilindri v klasičnih avtomobilih pogosto uporabljajo 
v kombinaciji z ojačevalnikom tlaka.  
2.4.5 Ojačevalnik tlaka 
Ojačevalnik tlaka (slika 2.12) je pogosta enota v hidravličnih zavornih sistemih komercialnih 
vozil, kjer je zaželena manjša vhodna sila ob pritisku na zavorni pedal. To omogoči bolj 
udobno vožnjo in možnost doseganja zelo visokih tlakov v napeljavi z relativno majhnim 
pritiskom na zavorni pedal. Ojačevalnik deluje v kombinaciji s konvencionalnim glavnim 
zavornim cilindrom, pred katerim je nameščena ojačevalna vakuum enota. Ta izkorišča 
vakuum, ki pri motorjih z notranjim izgorevanjem nastaja v sistemu zajema zraka pred 
ventili in cilindri, medtem ko se pri električnih vozilih pogosto uporabljajo ločene električne 
vakuumske črpalke.  
 
 
Slika 2.12: Poenostavljen shematski prikaz ojačevalnika tlaka, povzeto po [7] 
Ob pritisku na zavorni pedal se ta sila prek ročičnega razmerja prenese na potisno palico 
(angl. Pushrod), ki gre skozi ojačevalnik in membrano do reakcijskega diska in batnice 
glavnega cilindra. Ob delovanju motorja je znotraj ojačevalca na obeh straneh podtlak. Ob 
aktuaciji zavornega pedala se na začetku hoda odpre ventil, ki povzroči izgubo vakuuma na 
eni strani. Razlika v tlakih na obeh straneh membrane rezultira v dodatni sili na potisni palici 
poleg voznikove, ki nato premakne glavni cilinder in generira tlak v zavornem sistemu. 
Jakost ojačevalnika tlaka je odvisna od površine uporabljene membrane in podtlaka, ki ga je 
zmožen generirati motor z notranjim izgorevanjem oziroma električna črpalka. [7] 
  
Teoretične osnove in predstavitev projekta 
18 
2.4.6 Tlačni senzorji  
Tlačni senzorji so nujen diagnostičen del modernih zavornih sistemov tako konvencionalnih 
kot dirkaških vozil. Prek njih lahko zajemamo podatke o trenutnem tlaku znotraj napeljave, 
v katero so vgrajeni, s čimer ocenimo silo, s katero voznik pritiska na glavni cilinder. Iz 
pritiska v hidravličnem tokokrogu prek zajemanja podatkov s tlačnimi senzorji dobimo 
analogen električni signal. Z merjenjem lahko zaznamo morebitno puščanje olja oziroma 
nenaden padec tlaka v sistemu ter diagnosticiramo težave pri nastavljanju razmerja 
zavornega momenta. Senzorični element ima membrano z določeno površino, na katero 
deluje tlak prek zraka oziroma hidravličnega medija. Ob aplikaciji tlaka v sistemu se ta 
deformira, pri čemer se meri odklon oziroma deformacijo membrane, ponavadi prek piezo 
elementov ali drugih tehnologij. Tovrstni senzorji, uporabljeni v zavornih aplikacijah, so 
tipično senzorji absolutnega tipa, kar pomeni, da merijo tlak glede na popoln vakuum in ne 
glede na atmosferski tlak.  
Preglednica 2.1: Specifikacije izbranih tlačnih senzorjev, povzeto po [8] 
Vrsta senzorja Absolutni tlačni senzor 
Merilni obseg [MPa] 10 
Tlak, pri katerem nastopi poškodba 300% merilnega obsega 
Natančnost meritve ±0,5% linearnosti oz. histereze 
Temperaturno delovno območje -20 °C do 135 °C 
Izhodni podatki 5 V (±0,5V) ali 8-16 Vdc 
Konstrukcija Aluminij, nerjavno jeklo, EPDM in viton guma 
Električna povezava 50 cm 26AWG, FEP izoliran kabel 
Priklopne dimenzije Zunanji navoj M10x1, konusni priklop 
Klasifikacija zaščite IP67 
EMC zaščita in vibracije EN E50082-1 in Mil-Std810C (krivulja L), 20 G 
Masa 34 g 
 
Za našo aplikacijo smo izbrali senzorje KA Sensors serije ASL z merilnim območjem 0–10 
MPa (preglednica 2.1), kar je nad mejo maksimalnega pritiska v sistemu, ki ga pričakujemo 
med dinamično vožnjo. Senzorji so namenjeni za dirkalne aplikacije in industrijska 
preizkuševališča z visoko ravnjo zanesljivosti in odpornosti na vibracije. Uporabljajo 
standardni priklop prek treh žic, kar omogoča zajemanje podatkov z večino pogostih ECU 
enot in ostalih logirnih sistemov. Izbrani senzorji so tudi kemijsko odporni na jedke in 
korozivne tekočine, zato so primerni tudi za vezavo v zavorne sisteme in dovode goriv. 
Ohišje je namreč iz anodiziranega aluminija, tesnjenje pa zagotavlja tesnilo iz gume EPDM, 
ki je odporna na tipe DOT zavornih tekočin. Senzor je privijačen v T-člene na napeljavi prek 
zunanjega navoja in konusnega naseda, podobno kot odzračevalni ventil na čeljustih.  
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2.4.7 Zavorna tekočina  
Zavorna tekočina je hidravlični medij, ki se uporablja v večini zavornih aplikacij v vozilih. 
Prek nje s tlakom prenašamo silo, ustvarjeno s pritiskom na površino v cilindru. V zavornih 
tekočinah se načeloma uporablja tekočina, ki za razliko od zraka oz. drugih plinov ni stisljiva 
in tako ne predstavlja tveganja za potencialne izgube tlaka v sistemu. Največ zavornih 
tekočin je izdelanih na osnovah glikol-etrov, za specifične aplikacije pa so razvite tudi iz 
mešanice mineralnih olj (tip LHM) in redkeje iz silikonskih olj (tip DOT-5). Poleg kemijske 
sestave je največja razlika med tipi tekočin temperatura točke vrelišča. Ta je glede na 
aplikacijo zelo pomembna, saj je tekočina med zavornimi cikli izpostavljena visokim 
temperaturam, posebej v čeljustih in napeljavi, ki vodi do njih. Če začne zavorna tekočina 
vreti, se v cevkah nabirajo plini, ki so za razliko od tekočine stisljivi in povzročijo izgubo 
tlaka ter negotov občutek na zavornem pedalu. Pri različnih tipih tekočin glede točke vrelišča 
ločimo med mokro in suho temperaturno točko vrelišča. Mokra točka nastopi običajno pri 
precej nižji temperaturi, po definiciji pa to predstavlja točko vrelišča, ki nastopi ob absorpciji 
določene količine vode oziroma kondenza (po standardu 3,7 % glede na volumen tekočine).  
Tekočine na osnovi mineralnih in silikonskih olj so hidrofobne, torej ne vpijajo vlage. Zaradi 
tega imajo tekom svojega življenjskega cikla bolj konstantne temperature vrelišča. Za 
razliko so tekočine na osnovi glikol-etra higroskopne, kar pomeni, da nase vežejo molekule 
vode iz atmosfere ob običajnih ravneh vlažnosti v zraku. Suha točka vrelišča je tipično višja 
od mokre in nastopi ob vretju tekočine, ne da bi le-ta vpila vlago oziroma kondenzacijo 
znotraj sistema. Za zanesljive in konstantne zavorne sposobnosti mora zavorna tekočina 
skozi temperaturne range, s katerimi se sooča, imeti čim bolj konstantno viskoznost, 
predvsem v aplikacijah z varnostnimi funkcijami ESP in ABS, zaradi zelo majhnih in hitro 
odzivnih ventilov, ki jih ti sistemi uporabljajo v svojih kontrolnih enotah. Za to so najbolj 
primerne tekočine tipov DOT 4 in DOT 5.1 z zelo nizko viskoznostjo. V preglednici 2.1 so 
predstavljene osnovne lastnosti napogostejših tipov DOT tekočin: 










pri –100 °C 
Kemijska 
sestava 
DOT-2 190 °C 140 °C / / Alkohol 
DOT-3 205 °C 140 °C ≤1500 mm2/s ≥1,5 mm2/s Glikol-eter 
DOT-4 230 °C 155 °C ≤1800 mm2/s ≥1,5 mm2/s Glikol-eter 
DOT-4+ 230 °C 155 °C ≤750 mm2/s ≥1,5 mm2/s Glikol-eter 
LHM 249 °C 249 °C ≤1200 mm2/s ≥6,5 mm2/s Mineralno olje 
DOT-5 260 °C 180 °C ≤1500 mm2/s ≥1,5 mm2/s Silikonsko olje 
DOT-5.1 260 °C 180 °C ≤1500 mm2/s ≥1,5 mm2/s Glikol-eter 
 
Pomembno je omeniti, da se posamezni tipi tekočin med seboj ne smejo mešati. Tekočine 
DOT 5 ne smemo mešati z nobenim drugim tipom, saj bi mešanica silikona in glikola 
povzročila korozijo znotraj cevovoda zaradi visoke vsebnosti vlage. Podobno velja za tip 
DOT 2, medtem ko se lahko ostali na osnovi glikol etrov med sabo mešajo, čeprav je 
priporočljivo ob menjavi tekočine zamenjati celoten volumen s svežo tekočino, da lahko 
zagotovimo pričakovane lastnosti. V naši aplikaciji bomo uporabljali tip tekočine DOT 4, 
ker je najlažje dobavljiva in pogosto uporabljena, hkrati pa imajo tudi vse komponente v 






3 Teoretični preračun zavornega sistema 
3.1 Preračun višine težišča dirkalnika 
Težišče vozila je teoretična točka, ki je določena kot uteženo povprečje vseh točk telesa 
oziroma sestavnih kosov avtomobila, pri čemer je utež sorazmerna masi točke oz. 
komponente. Glede na vpliv dinamike je višina težišča poleg njegove lege glede na medosno 
razdaljo najbolj vpliven dejavnik glede prenosa teže pri zaviranju, pospeševanju in zavijanju. 
[10] Cilj konstruktorjev dirkalnikov je čim nižje težišče, saj to omogoči manjšo razliko med 
prenosom teže in posledično normalnimi reakcijami tal. Če je pri zaviranju prenos teže na 
prednjo os prevelik, imamo slab izkoristek zavor na zadnji osi zaradi manjše normalne 
reakcije tal in slabšega trenja, zavore in pnevmatike na prednji osi pa lahko postanejo 
preobremenjene in bolj obrabljene v manj ciklih. Ob zavijanju se dogaja podoben prenos 
teže, tokrat v prečni smeri vozila, kjer so zunanje gume bolj obremenjene. Določeni 
dirkalniki imajo težišče namenoma locirano bližje zadnji osi (predvsem dirkalniki za dirke 
v pospeševanju) za čim več oprijema na zadnji pogonski osi, še vedno pa je prioritetna čim 
nižja višina težišča zaradi stabilnosti vozila.  
 
Eden izmed primarnih ciljev v konstrukcijski fazi novega dirkalnika je bila enakomerna 
porazdelitev teže na obeh oseh (torej težišče čim bližje sredini medosne razdalje) in čim nižja 
višina težišča. Za preračun višine težišča poznamo več metod, najlažje izvedljiv pa je bil 
proces s tehtanjem statičnih reakcij pod osema na ravnih tleh (slika 3.1) ter nato z dvignjeno 
prvo osjo z vnaprej znano višino (slika 3.2). Pri vseh meritvah je bil v vozilu prisoten voznik, 
informativno pa smo določili tudi težišče vozila. V obeh primerih je bil dirkalnik v voznem 
stanju, torej z vsemi aerodinamičnimi dodatki, tekočinami, varnostnimi pripomočki itd. 
Eden izmed tehničnih pregledov na vsakem tekmovanju FS je zavorni test, kjer mora vozilo 
pri nizki hitrosti ob zaviranju hkrati blokirati vsa štiri kolesa. S tem v praksi dokažemo dobro 
distribucijo zavornega momenta na sprednji oziroma zadnji osi. Test mora biti izveden brez 
regenerativnega zaviranja na zadnji osi, zato je bil prvi izračun izveden brez upoštevanja 
zavornega momenta, ki ga lahko generiramo z elektromotorji zadaj. Vhodni izmerjeni 
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Preglednica 3.1: Izmerjeni podatki na vozilu 
Podatek Oznaka Količina Enota 
Vertikalna reakcija prednje osi z voznikom 
(horizontalna lega) 
𝑍s,1 1484 N 
Vertikalna reakcija zadnje osi z voznikom 
(horizontalna lega) 
𝑍z,1 1504 N 
Vertikalna reakcija prednje osi z voznikom 
(dvignjena lega) 
𝑍s,2 1443 N 
Vertikalna reakcija zadnje osi z voznikom 
(dvignjena lega) 
𝑍z,2 1546 N 
Medosna razdalja 𝑙 1,55 m 
Višina dviga sprednje osi ℎd 0,3 m 
Polmer pnevmatike 𝑟p 0,232 m 
Teža formule z voznikom 𝑚 304,6 kg 
 
Prek kotne funkcije in znane višine dviga sprednje osi smo določili kot naklona α prek kotnih 





α = 𝑎𝑟𝑐𝑠𝑖𝑛 (
ℎd
𝑙
) = 𝑎𝑟𝑐𝑠𝑖𝑛 (
0,3 m
1,55 m




Slika 3.1: Statične reakcije v horizontalni legi vozila 
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Z izmerjenimi reakcijami v vodoravni legi lahko določimo tudi razdalje od težišča do 
posameznih osi 𝑎 in 𝑏 prek seštevka momentov. [11] Te mere bomo potrebovali tudi pri 
določanju dinamičnega prenosa teže ob pospešku oz. zaviranju. Ker imamo poprej izmerjeno 
maso vozila znano v kilogramih, jo ustrezno pomnožimo vrednost s faktorjem 9,81 (enačbe 
(3.3–3.6)). 





1,55 m ∙ 1504 N
304,6 kg ∙ 9,81 ms−2
= 0,78 m 
(3.4) 






1,55 m ∙ 1484 N
304,6 kg ∙ 9,81 ms−2
= 0,77 m 
(3.6) 
Pomembno je omeniti, da je pri uporabljeni metodi za boljšo natančnost meritev treba 
fiksirati vzmetenje avtomobila oziroma nadomestiti amortizerje z distančniki ustreznih 
dimenzij, da kompenziramo hod podvozja ob premiku težišča. Nadaljujemo z izračunom 
kota α prek kotnih funkcij, nato pa dobljeno vrednost vstavimo v enačbo (3.7) za izračun 
višine težišča.  
 
     ℎt = (
𝑍s,1 − 𝑍s,2
𝐺
∙ 𝑙) ∙ cot α + 𝑟p = 
 
   = (
1484 N − 1443 N
304,6 kg ∙ 9,81 ms−2




Slika 3.2: Statične reakcije v nagnjeni legi vozila 
Pomembno je omeniti, da je pri uporabljeni metodi za boljšo natančnost meritev treba 
fiksirati vzmetenje avtomobila oziroma nadomestiti amortizerje z distančniki ustreznih 
dimenzij, da kompenziramo hod podvozja ob premiku težišča. Pomembno je tudi, da pri 
preračunu upoštevamo dinamični premer gume, ki je razviden s tehničnega lista proizvajalca 
gume.   
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3.2 Preračun premerov batnic v glavnih cilindrih 
Pred vožnjo na dinamičnih disciplinah je eden od tehničnih pregledov tudi zaviralni test, kjer 
mora voznik zavreti pri nižji hitrosti, pri čemer zavore zablokirajo vsa kolesa hkrati. S smo 
v praksi dokazali dobro nastavljeno razporeditev zavorne moči in dobro odzračen zavorni 
sistem. Uporaba kakršnega koli regenerativnega zaviranja je prepovedana na zavornem 
testu, torej morajo biti zavorni momenti zadostni samo z mehanskim zaviranjem. Cilj izbire 
batov je uravnovešen sistem, ki zagotavlja dobro porazdelitev zavornega momenta v 
maksimalnem možnem pojemku na zavornem testu, hkrati pa zagotavlja ustrezno 
porazdelitev pri normalni dinamični vožnji na progi.  
 
V prvem delu preračuna smo izračunali potrebne premere batov v glavnih cilindrih s 
pričakovanim maksimalnim pojemkom 1,5 G in izklopljenim regenerativnim sistemom, da 
zagotovimo zahtevam zavornega testa. V drugem delu smo ponovili postopek s povprečnim 
pojemkom na progah, ki so postavljene po pravilniku SAE, in z upoštevanjem 
regenerativnega zaviranja elektromotorjev. Določiti je torej treba ustrezne premere, ki bodo 
z minimalno spremembo balansirne ročice primerni v obeh primerih. Ena izmed 
predpostavk, ki jo moramo upoštevati, je pozicija balansirne ročice in s tem sila, ki se prek 
nje prenese na posamezne cilindre. V dokumentaciji proizvajalca ročice so vnaprej 
shematsko predstavljene različne pozicije in možno območje premika na navoju. Odločili 
smo se, da dimenzioniramo sistem s predpozicijo, da je balansirna ročica nastavljena na 
skrajno pozicijo, v kateri prenese dve tretjini sile, aplicirane na njeno vpetišče proti cilindru 
sprednjega tokokroga, tretjino pa na cilinder zadnjega kroga. S tem imamo v prihodnosti 
opcijo prestavljanja ročice v nevtralno lego, če bi potrebovali več zavornega momenta na 
zadnji osi. Za to smo se odločili z več razlogov: 
 
‒ v preteklih sezonah smo imeli pogoste težave z blokiranjem zadnjih koles na zavornem 
testu, s tako pozicijo ročice dobimo več manevrskega prostora za prednastavljanje 
razporeditve sile na zadnji cilinder; 
‒ na zadnji osi dirkalnika lahko vsak od dveh elektromotorjev generira do 10 Nm 
zavornega momenta. V primeru težav z baterijo (programska napaka, pregrevanje, 
popolnoma polna baterija) moramo vedno imeti opcijo izklopa regenerativnega 
zaviranja, kar bo ponovno povzročilo, da mora večji del zaviranja zadaj opraviti 
hidravlični zavorni sistem; 
‒ v začetku sezone nismo gotovo vedeli, ali bomo tekom sezone usposobili regenerativno 
zaviranje; 
‒ tekom sezone smo želeli na vozilo montirati čeljusti lastne izdelave z manjšim zavornim 
batom, zaradi česar bi tudi potrebovali višji tlak cilindra zadnjega tokokroga; 
‒ med konstrukcijsko fazo smo pričakovali nižjo višino težišča avtomobila, kot je bila 
izmerjena z voznikom po izdelavi. 
 
Za večji varnostni dejavnik smo uporabili tudi zgornjo mejo koeficienta trenja med gumo in 
podlago (1,5). Z večjim trenjem potrebujemo tudi večjo zavorno moč in manjše cilindre 
oziroma večjo silo voznika na pedal. V preglednici 3.2 so zbrani vsi podatki, ki jih bomo 
potrebovali za preračun razporeditve zavorne moči. 
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Preglednica 3.2: Vhodni podatki preračuna zavorne moči 
Masa vozila z voznikom 𝑚 304,6 kg 
Izmerjena višina težišča ℎt 0,34 m 
Dinamični polmer pnevmatike 𝑟p 0,232 m 
Koef. trenja med gumo, podlago 𝜇tr,1 1,5 / 
Koef. trenja med diskom in plosc. 𝜇tr,2 0,52 / 
Sila noge na zavorni pedal 𝐹voz 1350 N 
Medosna razdalja formule 𝑙 1,55  
Razdalja med spr. osjo in težiščem 𝑐 0,78 m 
Razdalja med zad. osjo in težiščem 𝑑 0,77 m 
Število batov v sprednji čeljusti 𝑛s 4 / 
Število batov v zadnji čeljusti 𝑛z 2 / 
Površina bata v sprednji čeljusti 𝐴s 452,39 mm
2 
Površina bata v zadnji čeljusti 𝐴z 452,39 mm
2 
Regenerativno zaviranje elektromotorjev 𝑀reg 109 Nm 
Ef. radij ploščice spredaj 𝑟ef,s 0,08 m 
Ef. radij ploščice zadaj 𝑟ef,z 0,075 m 
 
Za začetek potrebujemo statične reakcije teže na posameznih oseh, te pa so odvisne od teže 
vozila 𝑚, medosne razdalje 𝑙 in posameznih razdalj od osi do težišča. Te smo prej tudi 
pomerili pri določanju višine težišča in jih lahko privzamemo, saj pričakujemo zelo podobno 
porazdelitev teže tudi v novem dirkalniku. Po enačbah (3.8–3.10) jih lahko določimo tudi 
računsko. Nadaljujemo z izračunom dinamičnega prenosa teže 𝑍pr, do katerega pride ob 
pojemku vozila. To vrednost lahko prištejemo oz. odštejemo statičnim reakcijam 
posameznih osi in dobimo dinamične reakcije 𝑍s,din ter 𝑍z,din. Iz izkušenj prejšnjih sezon, 
podatkov o gumah in ocene koeficienta trenja smo ocenili maksimalne maksimalne vrednosti 
pojemkov na kakovostni podlagi do okoli 1,5 g oz. 14,7 m/s. V nadaljevanju preračun 
upošteva absolutno vrednost pojemka. [10] 
𝑍pr =
𝑚 ∙ ℎt ∙ 𝑎
𝑙
=
304,6 kg ∙ 9,81 ms−2 ∙ 0,34 m ∙ 14,7 ms−1
1,55 m
= 982,86 N (3.8) 
𝑍s,din = 𝑍s,1 + 𝑍pr = 1484,42 N + 982,86 N = 2467,28 N (3.9) 
𝑍z,din = 𝑍z,1 − 𝑍pr = 1503,70 N − 982,86 N = 520,85 N (3.10) 
Če želimo med vožnjo zablokirati zavore na vozilu, mora biti moment, ki ga generira zavorna 
čeljust, večji kot moment, ki ga generira guma prek trenja in reakcije teže. S tem lahko 
zapišemo enačbo (3.11), kjer je 𝐹 𝑡𝑎𝑛 tangentna sila kot reakcija pritiska ploščic ob disk.  
Kolesa se bodo torej zablokirala, ko bo seštevek momentov gume in čeljusti enak nič. [11] 
Nadaljujemo z izpeljavo po enačbah (3.11-3.13). 
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∑ 𝑀s = 𝑍s,din ∙ μtr,1 ∙ rp − 𝐹s,tan ∙ 𝑟ef,s (3.11) 
𝑍s,din ∙ μgp ∙ 𝑟p = 𝐹s,tan ∙ 𝑟ef,s (3.12) 
𝐹s,tan =
𝑍s,din ∙ μgp ∙ 𝑟p
𝑟ef,s
=
2467,28 N ∙ 1,5 ∙ 0,232 m
0,08 m
= 10732,67 N 
(3.13) 
Postopek ponovimo za seštevek momenta na zadnji osi po enačbah (3.14–3.16). 
∑ 𝑀z = 𝑍z,din ∙ μtr,1 ∙ rp − 𝐹z,tan ∙ 𝑟ef,s (3.14) 
𝑍z,din ∙ μtr,1 ∙ 𝑟p = 𝐹z,tan ∙ 𝑟ef,z (3.15) 
𝐹z,tan =
𝑍z,din ∙ μtr,1 ∙ 𝑟p
𝑟ef,z
=
520,85 N ∙ 1,5 ∙ 0,232 m
0,075 m
= 2416,73 N 
(3.16) 
Pred vožnjo na dinamičnih disciplinah je eden od tehničnih pregledov tudi zavorni test, kjer 
mora voznik zavreti pri nižji hitrosti, pri čemer morajo vsa kolesa blokirati oz. izgubiti 
oprijem s podlago hkrati. S tem v praksi dokažemo dobro nastavljeno razporeditev zavorne 
moči in dobro odzračen zavorni sistem. Uporaba kakršnega koli regenerativnega zaviranja 
je prepovedana na zavornem testu, torej morajo biti zavorni momenti zadostni samo z 
mehanskim zaviranjem, zato v nadaljevanju zanemarimo regenerativno zaviranje in 
upoštevamo najvišji pojemek vozila (1,5 G), saj ta nastopi, tik preden se blokirajo kolesa 
dirkalnika in izgubijo stik s podlago. Po spodnjih enačbah (3.17) in (3.18) lahko izračunamo 
še zavorna momenta 𝑀zav,s ter 𝑀zav,z  na sprednji in zadnji osi. 
𝑀zav,s = 𝐹s,tan ∙ 𝑟ef,s = 10732,67 N ∙ 0,08 m = 858,61 Nm (3.17) 
𝑀zav,z = 𝐹z,tan ∙ 𝑟ef,z = 2416,73 N ∙ 0,075 m = 193,33 Nm (3.18) 
Če vrednosti tangentnih sil delimo s koeficientom trenja med ploščico in diskom 𝜇tr,2, kot 
po enačbah (3.19) in (3.20) dobimo normalne sile 𝐹𝑠,𝑛𝑜𝑟 in 𝐹𝑧,𝑛𝑜𝑟, s katero bati v čeljustih 















= 4647,55 N 
(3.20) 
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Ker vemo, kakšno bo število batov in njihova površina na sprednji osi, lahko izračunamo 






8 ∙ 452,38 mm2







8 ∙ 452,38 mm2
= 2,57 MPa 
(3.22) 
Da smo dosegli izračunane tlake, smo morali izbrati med standardnimi premeri glavnih 
cilindrov. Pri konstrukciji pedala smo upoštevali razmerje ročice, ki v našem primeru 
multiplicira silo voznika na pedal, dejanska sila na glavnih cilindrih pa je odvisna tudi od 
kota med srednjico cilindra in pedalom. Po več iteracijah parametričnih modelov smo 
določili podatke. 𝐹vp je sila, ki prek pedala deluje na vpetišče balansirne ročice. 
 
Zaradi visokega pojemka, ki ga pričakujemo na zavornem testu, in posledično relativno 
velikega prenosa teže na prednjo os, smo predpostavili, da je balansirna ročica v takem 
primeru nastavljena na skrajno pozicijo 2 : 1, kar pomeni, da se bo dve tretjini sile, ki deluje 
na vpetišče balansirne ročice, preneslo na prednji cilinder, tretjina pa na zadnji. S to 
predpostavko izračunamo točne sile na posameznih cilindrih po enačbah (3.23) in (3.24). 
𝐹c,s = 𝐹vp ∙ 0,67 = 1237 N ∙ 0,67 = 816,18 N (3.23) 
𝐹c,z = 𝐹vp ∙ 0,33 = 1237 N ∙ 0,33 = 420,45 N (3.24) 
Sedaj lahko poračunamo potrebno površino 𝐴c in posledično premer 𝐷c glavnih cilindrov za 





















4 ∙ 143,11 mm2
3,14






4 ∙ 163,71 mm2
3,14
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Izračun smo ponovili še za primer povprečnega zaviranja med vožnjo s pojemkom 1 G in 
vključenim regenerativnim zaviranjem. Vsak Emrax 188  elektromotor [12] je bil v 
kombinaciji s trenutno baterijo in inverterjem sposoben proizvesti 10 Nm zavornega 
momenta, moramo pa upoštevati tudi prestavno razmerje planetnega gonila, ki znaša 5,45. 
Nadaljujemo po spodnji enačbi (3.29). 
𝑀reg = 2 ∙ 10 ∙ 5,45 = 109 Nm (3.29) 
To vrednost odštejemo momentu, potrebnemu za blokado zadnje osi samo s hidravličnim 
sistemom po enačbi (3.30). Pri tem je moment na sprednji osi in posledično izračunan premer 
cilindra nespremenjen, cilinder za zadnji tokokrog pa bo imel večjo površino zaradi 
manjšega potrebnega tlaka. 
𝑀𝑧𝑎𝑣,𝑟𝑒𝑔 = 𝑀𝑧𝑎𝑣,𝑧 − 𝑀𝑟𝑒𝑔 = 193,33 Nm − 109 Nm = 84,33 Nm (3.30) 
Glede na znan radij diska lahko nato ponovno izračunamo tudi tangentno silo, ki jo mora 
čeljust proizvesti prek trenja kot v enačbi (3.17), in nadaljujemo po istem postopku kot v 
prejšnjem izračunu. Rezultati obeh postopkov so za boljšo preglednost predstavljeni v tabeli 
3.3. 
Preglednica 3.3: Rezultati teoretičnega preračuna 
 Premer spr. cilindra Premer zad. cilindra 
Zaviranje 1,5 G 
brez regenerativnega zaviranja 
∅13,50 mm ∅13,82 mm  
Zaviranje 1 G 
z regenerativnim zaviranjem 
∅14,44 mm ∅14,69 mm 
 
Glede na več iteracij preračunov, ki smo jih opravili, smo se odločili za standardno velikost 
obeh cilindrov premera 14 mm. S prednastavljenim razmerjem balansirne ročice smo s tem 
poskrbeli za dovolj močno zaviranje na sprednji osi, hkrati pa smo imeli na zadnji osi veliko 
manevrskega prostora za povečevanje zavorne moči, predvsem ob morebitni izgubi 
možnosti regenerativnega zaviranja ali uporabi lastnih čeljusti z manjšimi bati od izbranih 
serijskih. Če bi se tekom testiranj izkazalo, da smo imeli zadaj predimenzionirane zavore, je 
bila predvidena menjava cilindra za zadnji tokokrog na premer 15,8 mm ali več. 
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3.3 Izbira čeljusti 
Na dimenzioniranje zavornega sistema poleg geometrije in ročičnega razmerja pedala 
najbolj vplivajo število ter površine batov v čeljustih in glavnih cilindrih. V preteklosti smo 
uporabljali simetrične sisteme z enakimi zavornimi čeljustmi na obeh oseh. Za ustrezen tlak 
v obeh cilindrih smo zaradi tega potrebovali velike razlike v premerih batov znotraj glavnih 
cilindrov, kar se je odražalo v neenakomernem hodu batnic in posledično z večjo rotacijo 
balansirne ročice okoli vpetja na pedalu. Uporabljali smo dvobatno čeljust fiksnega tipa PS1 
[13] proizvajalca Wilwood, ki se je sicer dokazala kot zanesljiva in zadostna glede zavorne 
moči, poleg visoke mase komponente pa nas je motil tudi visok tlak, potreben v napeljavi 
zaradi relativno majhne skupne površine batov. Negativen dejavnik so bile tudi gabaritne 
dimenzije čeljusti z visokim profilom, kar je omejilo razpoložljiv zunanji premer zavornega 
diska, predvsem znotraj 10-colskega platišča iz ogljikovih vlaken. Zaradi tega smo morali 
upoštevati tudi večjo zračnost med čeljustjo v radialni smeri zaradi morebitnih elastičnih 
deformacij, do katerih ne prihaja z uporabo npr. aluminijastih ali magnezijevih platišč.  
 
Želeli smo tudi čeljust z radialnim vpetjem na premnik. Ta način vpetja ni nujno boljši z 
vidika notranjih napetosti v materialu premnika ob aplikaciji zavornega momenta, a 
omogoča stopnjo nastavljivosti v radialni poziciji čeljusti. Ta bi se lahko izkazala kot 
uporabna, če bi na primer v sezoni želeli uporabiti disk z manjšimi razlikami v dimenzijah 
ali malenkost premakniti konturo ploščice glede na disk v primeru povečane obrabe ploščice 
na robu tornega briketa. V tabeli na naslednji strani smo zbrali podatke o cenah, 
dobavljivosti, prednostih, slabostih in dostopnosti podatkov o različnih modelih čeljusti, ki 
bi ustrezale naši aplikaciji: 
 
Prioritete pri izbiri zavornih čeljusti: 
‒ nizka masa, 
‒ nizek profil čeljusti, majhni gabariti, 
‒ fiksen tip čeljusti, 
‒ nizka pozicija hidravličnih priključkov, 
‒ prenos hidravlične tekočine na zunanjo stran se vrši prek izvrtin v ohišju, 
‒ ohišje čeljusti, izdelano iz enega kosa (ulitek ali frezan kos), 
‒ radialno vpetje čeljusti na premnik.  
 
Podatki o različnih čeljustih, ki smo jih obravnavali tekom raziskave trga so predstavljeni v 
tabeli 3.4.  
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Preglednica 3.4: Primerjava zavornih čeljusti, povzeto po [9] 
Model čeljusti / 
Proizvajalec 
Wilwood / PS-1 Brembo / P30b 
AP Racing / AP Racing / 
CP4227-2S0 CP4226-2S0 
Cena 110 €/čeljust 140 €/čeljust 290 €/čeljust 420 €/čeljust 
Masa s ploščicami 660 g 580 g 320 g 550 g 

































visoka masa, ni 
lokalnega 
dobavitelja 

















Model čeljusti / 
Proizvajalec  
AP Racing / 
CP3696-6E0 
ISR Racing / 22-048 
Formula / 
Minicross 85 R 
Formula /  
Minicross 85 F 
Cena 280 €/čeljust 350 €/čeljust 300 €/čeljust 250 €/čeljust 
Masa s ploščicami 800 g 460 g 350 g 440 g 




izbira ekip FSAE 
Najmanjša masa, 
radialno vpetje 
Nizka masa in 
profil, primerne 




Nizka masa in profil, 









Najvišja cena, visok 
profil, ni lokalnega 
dobavitelja 





Po pregledu trga in posvetovanju z dobavitelji posameznih proizvajalcev smo se odločili za 
uporabljene modele čeljusti: 
 
‒ 4-batna čeljust Formula Minicross 85 F (prednja čeljust iz družine izdelkov, OEM KTM 
Freeride 250 in SX 85 vgradnja) za sprednjo os, 
‒ 2-batna čeljust Formula Minicross 85 R (zadnja čeljust iz družine izdelkov, OEM KTM 
SX 85 vgradnja) za sprednjo os. 
 
Najpomembnejši razlogi za izbiro so bili nizka masa, kakovost izdelka in vpogled podatkov 
o testiranjih čeljusti, saj se serijsko vgrajuje v motocikle KTM. Pozitivna je bila tudi hitra 
komunikacija z dobaviteljem, dostava tehnične dokumentacije čeljusti in hitra dobava prek 
uradnega servisa KTM Axle Koper, d. o. o. Po dostavi smo čeljusti na fakulteti tudi 3D-
skenirali in obdelali podatke za poenostavljen 3D-model, ki bo kritičen za določanje 
zračnosti med platiščem in določitev zunanje konture oziroma premera diska. 
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3.4 Izbira glavnih cilindrov in balansirne ročice 
Preglednica 3.5: Primerjava zavornih cilindrov, povzeto po [9] 
Proizvajalec / 
Model cilindra 
AP Racing / 
CP7855 
Tilton / Serija 75 Tilton / Serija 77 Wilwood / PSM99 
Cena 250 € 105 € 354 € X* 









model CAD in 
dokumentacija 
dostopna 


















*Dobavljivo le po naročilu, cena ni prosto dostopna 
 
Preglednica 3.5 prikazuje dejavnike, ki smo jih upoštevali pri izbiri glavnih cilindrov. Po 
posvetu z ekipo smo se odločili za nakup dveh  cilindrov AP Racing CP7855, predvsem 
zaradi dobrih izkušenj v preteklih sezonah, dobre kakovosti izdelave, kratkih dobavnih rokov 
in najnižje mase med konkurenco. S strani proizvajalca smo dobili tudi 3D-model cilindrov, 
s katerim smo nadaljevali pri konstrukciji celotnega pedalnega sklopa. Najmanjši dobavljiv 
premer cilindra je 14 mm, največji pa 25,4 mm (slika 3.3). Vsi cilindri v seriji CP7855 razen 
dveh z največjimi premeri imajo definiran hod 30 mm. Dodatna prednost izbranih cilindrov 
je dobavljivost posameznih rezervnih delov glede na pripadajoče kataloške številke, v 
kolikor bi se tekom sezone pokazala potreba po obnovi tesnil in drugih sestavnih elementov.  
Preglednica 3.6: Standardne velikosti in hodi cilindrov proizvajalca AP Racing, povzeto po [9] 
Serijska oznaka Premer batnice Hod batnice 
CP7855-88PRTE 14,0 mm 30 mm 
CP7855-89PRTE 15,0 mm 30 mm 
CP7855-90PRTE 15,8 mm 30 mm 
CP7855-905PRTE 16,8 mm 30 mm 
CP7855-91PRTE 17,8 mm 30 mm 
CP7855-92PRTE 19,1 mm 30 mm 
CP7855-93PRTE 20,6 mm 30 mm 
CP7855-94PRTE 22,2 mm 30 mm 
CP7855-95PRTE 23,8 mm 28 mm 
CP7855-96PRTE 25,4 mm 28 mm 
 
Zaradi visoke cene balansirne ročice, ki je ustrezala našim zahtevam, smo se odločili, da 
bomo uporabili CP5520 proizvajalca AP Racing iz lanskoletnega vozila, hkrati pa sami 






4 Konstrukcija zavornega sistema 
Pedalni sklop in preostale komponente na tipičnem dirkalniku formula študent lahko 
razdelimo na sledeče podsklope: 
‒ zavorni pedal s cilindri, 
‒ pedal za plin,  
‒ BOTS in senzorika, 
‒ hidravlična napeljava. 
 
Glavni cilji za konstrukcijo pedalnega sklopa (na sliki 4.1) so bili poleg upoštevanja 
konstrukcije po pravilniku sledeči: 
‒ zanesljivost in robustnost, 
‒ dobra ergonomika voznika, ustrezna vhodna sila na zavornem pedalu, 
‒ nizko težišče sestava, 
‒ nizka masa posameznih komponent, 
‒ uporaba kompozitnih materialov, kjer to pravilnik dopušča, 
‒ lahka demontaža in dostopnost do posameznih pedalov, senzorike. 
 
 
Slika 4.1: Koncept sestava pedalnega sklopa v koncu konstrukcijske faze 
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4.1 Zavorni pedal s cilindri 
Zavorni pedal predstavlja na enem koncu uležajano ročico, prek katere voznik aktuira glavne 
cilindre. Ročično razmerje, kot vpetja glavnih cilindrov in premer bata v glavnem cilindru 
narekujejo voznikovo vhodno silo. Manjši kot bo kot med cilindri in pedalom, daljši bo hod 
in manjša bo sila, ki dejansko deluje na glavne cilindre. [15] Po definiciji pravilnika smo 
imeli na izbiro za izdelavo zavornega pedala tri materiale: aluminij, jeklo in titan. Odločili 
smo se za frezanje kosa iz aluminijevega surovca zaradi nizke gostote, relativno visoke 
dopustne obremenitve, ugodne cene in nezahtevne mehanske obdelave.  
Glavne konstrukcijske prioritete sestava zavornega pedala so bile: 
‒ nizka masa, 
‒ velika površina nasedanja podnožja na šasijo in čim manjša deflekcija le-te, 
‒ dostopnost do balansirne ročice in rezervoarjev zavorne tekočine, 
‒ visok varnostni dejavnik komponente, 
‒ čim večje razmerje ročice glede na izvedbo vpetja cilindrov. 
 
Odsek s pravilnika, ki diktira konstrukcijo pedala: 
‒ T 6.1.8: zavorni pedal in njegovo vpetišče morata zdržati obremenitve do 2 kN vhodne 
sile voznika brez poškodbe na pedalu oziroma pedalnem sklopu; 
‒ T 6.1.9: zavorni pedal ima ne glede na tehnologijo obdelave predpisana materiala jeklo 
in aluminij, v primeru frezanja pa se lahko uporabi jeklo, aluminij ali titan. [1] 
 
Upoštevati smo morali tudi vgradne mere balansirne ročice. Ta se vgradi prek štirih vijakov 
M4, ki morajo zaradi navedenega pravila biti ustrezno varovani. Zaradi težke dostopnosti in 
zamudnosti napeljevanja varovalne žice čez vrtane glave vijakov se je izdelala po meri 
narejena varovalna podložka iz 1 mm debele aluminijaste pločevine. Po privitju štirih 
vijakov se robovi zapognejo ob poravnano šestkotno glavo vijakov in preprečijo morebitno 
rotacijo. Podatke o priklopnih merah balansirne ročice smo dobili po kontaktiranju uradnega 
slovenskega dobavitelja za podjetje AP Racing, Zaradi frezanja na 3-osnem stroju CNC smo 
za čim bolj učinkovito nižanje mase uporabili površinsko topološko optimizacijo s pomočjo 
programske opreme Abaqus. [16] 
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Določitev ročičnega razmerja 
 
Razmerje pedala dobimo (slika 4.2), če ročico od vpetišča pedala to točke, kjer voznik z 













Nato glede na kot med cilindrom in pedalom preračunamo dejansko silo, preneseno na 
cilinder v trenutni poziciji. Ta sila je bila potrebna za dimenzioniranje zavornih momentov 
v prejšnjem preračunu, s katerim smo določili porazdelitev zavornih momentov. Izračunamo 
jo po enačbi (4.2). 
Fvp = Fvoz ∙ R ∙ cos(β) = 1350 N ∙ 1,832 ∙ cos(60°) = 1237 N (4.2) 
Topološka optimizacija zavornega pedala 
 
Znotraj Abaqusa smo določili zahteve za izvršitev topološke optimizacije: 
‒ minimizacija maksimalnih napetosti znotraj optimizacijskega območja, 
‒ 32 % začetnega volumna in posledično mase pedala, 
‒ obremenitev 2000 N na zgornji površini, 
‒ odvzete vse prost. stopnje na vpetišču razen rotacije okoli osi, 
‒ veznemu elementu, ki predstavlja cilindre, predpisana togost 150 N/mm. 
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Slika 4.3: Optimizacijsko območje (levo), mreženje površine (sredina), zamrznjene optimizacijske 
regije brez odvzemanja materiala (desno) 
Območja, kjer smo aplicirali silo, in območja, kjer nanj deluje sila oziroma reakcije vhodne 
sile, so bila zamrznjena znotraj optimizacije (slika 4.3). Za mreženje so bili uporabljeni 
tetraedrični elementi z globalno velikostjo 1 mm in zgostitvijo na luknji vpetišča do 0,5 mm. 
Sila, ki je delovala na površino, kjer voznik pritiska z nogo, je porazdeljena glede na 
oddaljenost od točke RP4 (center pritiska stopala), definirana je bila kot 2 kN glede na 
pravilo T 6.1.8 po uradnem pravilniku FSAE, ki definira silo, ki jo mora pedal na vseh 
testiranjih pred dirkami zdržati. Na sliki 4.4 so predstavljeni posamezni robni pogoji ter 
prostostne stopnje znotraj modela za FEM simulacijo. Za material smo privzeli mehanske 
lastnosti, popisane v tabeli 3.4. Zaradi uporabe aluminija 7075 smo za zgornjo dopustno 
mejo napetosti privzeli mejo tečenja Rp0,2, saj meja plastičnosti pri tem materialu ni tako 
izrazita kot npr. pri jeklu. [17] 
Preglednica 4.1: Primerjava zavornih čeljusti, povzeto po [18] 
Gostota  2800 kg/m3 
Poissonovo število 0,33 
Modul elastičnosti  71,7 GPa 
Meja plastičnosti  480-520 MPa 
Natezna trdnost  550-572 MPa 
 
 





Slika 4.4: Prostostne stopnje posameznih vpetij 
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Slika 4.5: Prva iteracija (levo), šesta iteracija (sredina) in 12. iteracija (desno) 
 
Slika 4.6: 18. iteracija (levo), 26. iteracija (sredina), končna oblika pri redukciji volumna na 32 % 
začetne vrednosti (desno) 
Na slikah 4.5 in 4.6 so prikazane nekatere izmed zaporednih iteracij med topološko 
optimizacijo. Ta je potrebovala skupno 35 iteracij, da je bil izpolnjen pogoj o redukciji 3D 
modela na 32% začetnega volumna. Za potrditev topološke optimizacije smo izvedli še 3D- 
FEM simulacijo. 3D-model je bil prerisan iz izhodne konture topološke optimizacije (na 32 
% začetnega volumna) v volumski model, nato pa je bilo zaradi zgostitve napetosti za 
vpetjem balansirne ročice dodano še rebro debeline 3 mm, pozicionirano na delilni ravnini 
pedala. 
Konstrukcija zavornega sistema 
39 
Obremenitve in podpore so enako predpisane kot pri 2D-analizi. Za mreženje so uporabljeni 




Slika 4.7: Končna 3D-simulacija 
Končna simulacija je potrdila vrednost varnostnega faktorja  odpovedi nad vrednostjo 3, kar 
je priporočljivo za kritične avtomobilske komponente. [19] Z dodelano simulacijo nam je v 
primerjavi z lanskim pedalom uspelo zmanjšati maso za 30 g oziroma 10 %, pri čemer smo 
sodeč po simulaciji tudi znižali maksimalno vrednost notranjih napetosti za okoli 30%. 
Končni kos je bil frezan na 3-osnem rezkarju CNC na podjetju Siliko, d. o. o. Po 
pozicioniranju surovca so bila uporabljena tri vpetja – dva za izrez konture s strani in tretje 
za rezkanje naseda za balansirno ročico. Ta način izdelave se je upošteval tudi v 
konstrukcijski fazi, saj je na kosu namerno narejena poravnana površina, ki lahko operaterju 
služi kot referenca za tretje vpetje kosa. Po frezanju je bil kos še na roke piljen po vseh ostrih 
robovih, da smo odstranili morebitne preostale opilke. Končna masa pedala je znašala 225 g. 
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Slika 4.8: Končan pedal po rezkanju in ročnem piljenju robov (levo) in frezano podnožje zavornega 
pedala (desno) 
Tudi podnožje pedala je bilo frezano iz aluminija 7075 T6 (slika 4.8). Po konstrukciji se od 
predhodnih izvedenk razlikuje v številu montirnih vijakov (en namesto dveh) in njihovih 
pozicijah ter v načinu sestave pedalnega sklopa. Namesto nerazstavljive konstrukcije, kot je 
bila uporabljena v prejšnji sezoni, smo se odločili za individualno montažo pedalov v šasijo 
vozila, ki se jih nato mehansko poveže prek podloge za noge in aluminijastega profila L, da 
preprečimo rotiranje pedalov okoli vpetišča na šasiji. To je bilo premaknjeno na najbolj 
predno možno pozicijo proti vozniku, kolikor so dopuščale zadane gabaritne dimenzije. S 
tem podaljšamo ročico od gredi pedala na podnožju do montirnega vijaka, kar pomeni 
manjšo natezno obremenitev na vijaku in posledično manjši tlak pod podložko na zunanji 
strani šasije. Dno šasije je bilo modificirano z dvema frezanima kosoma hrastovega lesa med 
plastmi ogljikovih vlaken pod individualnimi pedali. Ta služita dvema namenoma: primarna 
funkcija je preprečevanje deformacije šasije ob morebitni delaminaciji konvencionalne 
sendvič strukture ogljikovih in aramidnih heksagonalnih vlaken, hkrati pa ob primeru politja 
zavorne tekočine ob servisiranjih ne korodirajo in vpijajo tekočine, kot jo je aramidna 
struktura v preteklih sezonah. To lahko sodi do razjedanja aramidne plasti v sendviču in 
posledično do premikanja celotnega dela dna šasije ob večjem pritisku na zavorni pedal.  
4.2 Pedal za plin 
Glavna prioriteta pri konstrukciji je bila izdelava celotnega kosa iz kompozitnih ogljikovih 
vlaken. S tem načinom izdelave dobimo strukturno močan končni izdelek z minimalno maso. 
Uporabili smo dvodelni kalup, frezan iz aluminija, serije 2000, ki je skupaj privijačen na treh 
točkah. Delilna ravnina kalupa je bila pozicionirana točno na polovični širini pedala. Znotraj 
kalupa se je pred zaprtjem napeljala vreča, v kateri je bil med peko atmosferski tlak za razliko 
od vakuuma okoli kalupa, zato se je vreča v notranjosti razširila in pritisnila plast ogljikovih 
vlaken ob notranje stene. Dobra napeljava vreče brez prepogibov je zelo pomembna ne samo 
za končno obliko izdelka, temveč tudi za njegovo strukturno trdnost. Če bi bila vreča npr. 
poškodovana ali prepognjena, se ne bi zadostno razširila v vakuumu. Posledično smole ne 
bi stisnilo iz tkanine vlaken, kar bi povzročilo porozne oz. »suhe« površine. Osnovne 
materialne lastnosti uporabljenega materiala so razvidne v tabeli 4.1. Pred polaganjem 
vlaken (slika 4.9) so se notranje površine kalupa ročno pobrusile in večkrat namazale z 
namenskim ločilcem za razkalupljanje. Ta v površini zapolni morebitne raze zaradi obdelave 
kosa na rezkarju in omogoči lažji izvlek končnega izdelka. 




Slika 4.9: Polaganje vlaken na posamezne polovice kalupa (levo) in končni izdelek po brušenju 
(desno) 
Tabela 4.1: Mehanske lastnosti ogljikovih vlaken, uporabljenih za pedal [20] 
 
 
Po izkušnjah smo cikel pečenja malenkost spremenili od predpisanega s strani proizvajalca, 
pri čemer smo temperaturo znotraj pečice merili s termočlenoma, nameščenima na nasprotne 
stranice. Pedal se je znotraj kalupa pekel v dveh fazah, da smo dosegli dobro in homogeno 
strjevanje smole (angl. Curing process), 90 minut na 65 °C ter nato 60 minut na 130 °C. V 
obeh polovicah kalupa sta bili dve izvrtini za lažje razkalupljanje. Sledila je naknadna 
obdelava kosa z brušenjem in povrtavanjem lukenj, kjer so ostale usedline od smole. Spodnja 
večja luknja je namenjena vpetju pedala prek uležajane gredi, zgornja luknja služi vpetju 
gredi za plinske vzmeti, ki pedal po aktuaciji vrnejo v ravnovesno lego. Izbrali smo 
standardne pnevmatske vzmeti podjetja Obkov – tri pare s 50 N povratne sile na vzmet in 
tremi različnimi hodi (15, 20, 25 mm). Z menjavo vzmeti in dolžino hoda smo glede na odziv 
voznikov kasneje na testiranjih izbrali srednjo dolžino hoda 25 mm, pri čemer je bil pedal v 
pohojeni legi približno 30 ° zamaknjen od vertikalne pozicije. V spodnjo večjo luknjo je z 
dvokomponentnim lepilom zalepljena puša, v katero se je potem prek prehodnega ujema 
naprešala gred. Ta ima na obeh straneh slepe izvrtine in v njih zalepljene magnete s poprej 
označenimi polaritetami. Te potrebujemo zaradi dveh rotacijskih senzorjev, ki sta 
nameščena na tiskaninah ob strani podnožja pedala. Podobno kot na zavornem pedalu sta v 
podnožju frezana utor in skoznju navojna izvrtina, prek katerih se oba pedala pritrdi skupaj 
prek aluminijastega profila L.  
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Slika 4.10: Končan pedal za plin brez elektronike (levo) in podloga za noge iz ogljikovih vlaken 
(desno) 
Poleg tega oba pedala bližje vozniku povezuje tudi podloga za pete, ki je prikazana na sliki 
4.10. Ta je narejena iz sendvič strukture z istimi ogljikovimi vlakni 
 vlakni kot pedal za plin (z dodatnim 5 mm debelim aramidnim heksagonalnim satovjem na 
sredini vseh nosilnih površin) in dvema izvrtinama, prek katerih se fiksira v podnožja z 
dvema vijakoma. Na ta način sta oba pedala vpeta na šasiji skozi en vijak, morebitno rotacijo 
posameznih pedalov pa preprečujeta profil L in povezava prek podloge za pete. Na ta način 
smo lahko zagotovili najhitrejšo možno demontažo celega pedalnega sklopa z monokoka 
vozila, hkrati pa je možno razstaviti posamezen pedal, če je po tem potreba. S tem si zelo 
olajšamo razstavljanje in sestavljanje, saj smo v prejšnjih sezonah morali razstaviti tudi 
volansko letev, da smo iz avta dobili nerazstavljiv pedalni sklop. Podnožje pedala za plin je 
po konstrukciji zelo podobno podnožju zavornega pedala. Tudi tokrat je izdelano iz 
aluminija serije 7000 na 3-osnem rezkarju (slika 4.11). Uporabljeni so tudi isti standardni 
ležaji SKF tipa 61802 2RS1, vstavljeni v ohišje z notranje strani in aksialno varovani z 
zunanje prek dveh vskočnikov. Po montaži ležajev se je v presečno ravnino pozicioniralo 
pedal skupaj s pušo in nato skozi ujem prešalo gred z dvema zalepljenima magnetoma. Tu 
je bil definiran ohlapen ujem, da smo lahko precizno ujeli aksialno delovno toleranco za 
magnete in rotacijske senzorje, pri čemer je nameščen en na vsaki strani podnožja pedala.  
 
 
Slika 4.11: Frezano podnožje pedala za plin 
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4.3 Vgradnja stikala BOTS in senzorike 
Stikalo BOTS (angl. Brake Over Travel Switch – BOTS) je ključen varnostni element 
zavornega sistema, ki ob aktivaciji izklopi celotni pogonski sistem dirkalnika. Aktivira se ob 
predolgem hodu zavornega pedala, kar lahko indicira poškodbo cevovoda, puščanje ali 
izgubo tlaka v zavornem sistemu. BOTS mora po definiciji uradnega pravilnika zadostovati 
trem specifičnim pravilom: 
‒ T 6.2.1: stikalo končnega hoda zavornega pedala  mora biti vgrajeno kot del zasilnega 
sistema za izklop pogona in visokonapetostnega sklopa (EV 6 / CV 4.1) v primeru 
predolgega hoda pedala oziroma izgube tlaka v sistemu. Ta varnostna funkcija mora 
delovati v vseh položajih in nastavitvah pedalnega sklopa; 
‒ T 6.2.2: ponovna aktuacija stikala BOTS ne sme resetirati sistema za izklop. Stikalo 
mora biti zasnovano tako, da ga voznik ne more izklopiti; 
‒ T 6.2.3: BOTS mora biti mehansko dvopozicijsko stikalo, lahko predstavlja tudi serijo 
zvezanih stikal. [1] 
 
V preteklih letih smo uporabljali več različnih tipov stikal in njihove postavitve glede na 
zavorni pedal, vedno pa so bili sestavni del pedalnega sklopa. Letos smo se odločili, da bomo 
stikalo namestili na notranjo stran šasije ob zavornem pedalu. Za tako postavitev smo se 
odločili zaradi svobode pozicioniranja stikala, dobre dostopnosti za manevriranje in 
nastavljanje stikala ter neodvisnost od morebitnih poškodb oz. kolizij znotraj sestava 
pedalnega sklopa. Izbrali smo preklopni tip stikala (angl. push-pull type), da ga lahko 
pozicioniramo za izrezan naslon za nogo na zavornem pedalu. Po pregledu možnih izbir 
stikal smo izbrali model M628 proizvajalca Cole Hersee. Zanj smo se odločili predvsem 
zaradi robustnosti in dolgega stebla z zunanjim navojem, prek katerega ga bomo montirali. 
Zunanjost stikala je večinoma kovinska, kar smo želeli zaradi morebitne izpostavljenosti 
zavorni tekočini med servisi na vozilu in odzračevanjem zavor. Stikalo ima tudi relativno 
kratek hod do vklopa oziroma preskoka in ga ni možno resetirati drugače, kakor fizično, kar 
zadostuje definiciji stikala BOTS po pravilniku.  
 
 
Slika 4.12: Stikalo BOTS z nosilcem 
Stikalo je bilo nameščeno na kovinski nosilec prek dveh nizkih matic s finim korakom 
navoja. S tem in z montažo nosilca na šasijo prek utora namesto luknje (slika 4.12) smo imeli 
zelo dobro nastavljivost pozicije stikala. Za pozicijo vrtanja lukenj v šasijo smo stikalo 
privijačili na nosilec tako, da je bil ta na sredini stebla z navojem. Nato smo sočasno ob 
pritiskanju na zavorni pedal odprli odzračevalne vijake na čeljustih spredaj in zadaj ter 
opazovali hod pedala ob izgubi tlaka v sistemu. Poskušali smo tudi ob različnih nastavitvenih 
legah balansirne ročice, da smo zagotovili aktivacijo stikala ne glede na nastavitev ročičnega 
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razmerja. Stikalo je bilo pozicionirano tako, da se je aktiviralo v zadnjih 15 mm najdaljšega 
hoda pedala, ki smo ga izmerili (slika 4.13). Samo po sebi potrebuje sicer 8 mm hoda, da 
preklopi med odprto in zaprto pozicijo. Glede na utor na nosilcu smo nato v razmiku 30 mm 
izvrtali dve luknji v notranji sloj ogljikovih vlaken (vrtalo se je na mestu, kjer je stena šasije 
iz sendvič strukture z aramidnim heksagonalnim satovjem v sredini), v katere smo zakovičili 
zakovne matice z navojem M5. Nosilec je nato privijačen na šasijo prek dveh INBUS vijakov 
DIN 912 in standardnih podložk.  
 
 
Slika 4.13: Stikalo BOTS v vozilu 
Podobno kot ima pedalni sklop tri vnaprej določene pozicije znotraj šasije, imamo tudi tri 
pozicije za pritrditev stikala, ki so sicer v enakih relacijah od pedala. Dodatna prednost 
montaže stikala ob strani je manjša izpostavljenost jedki zavorni tekočini med postopki 
odzračevanja.   
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4.4 Hidravlična napeljava v vozilu 
Po pozicioniranju posameznih elementov zavornega sistema znotraj šasije vozila smo v 
sodelovanju s podjetjem Prit, d. o. o., napeljali tlačne vode in povezali cilindre, tlačne 
senzorje ter zavorne čeljusti s sprednjim in zadnjim glavnim cilindrom. Poenostavljena 
shema lokacij posameznih napeljav in komponent je predstavljena na sliki 4.14.  
 
               
Slika 4.14: Poenostavljen prikaz pozicije pletenice in fiksacij na šasijo 
Napeljava je bila izvedena s hidravličnimi cevmi po standardu SAE J1401 z dodatno zaščitno 
nerjavno jekleno pletenico, kot narekuje pravilnik FS. Cev smo po merjenju v vozilu 
razrezali na želene dolžine in na konce namestili ustrezne hidravlične priključke. V vsaki od 
napeljav sta uporabljena dva standardna T-člena z notranjimi navoji M10, pri čemer se je 
prvi v vezavi uporabil za tlačne senzorje, drugi pa za delitev tlačnega voda na obe strani 
vozila (slika 4.15). Ko smo bili zadovoljni s točno pozicijo cevi znotraj šasije, smo jo fiksirali 
z zakovnimi maticami in objemkami na stranice, kjer je konstrukcija šasije to dopuščala s 
svojo sendvič (vlakna – aramid – vlakna) strukturo, približno na vsake pol metra dolžine 
napeljave.  
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Slika 4.15: Pedalni sklop v skrajno prednji poziciji s tlačnim izhodom (levo), vezava sprednjega 
tokokroga na drugo stran (sredina) in vezava zadnjega tokokroga na drugo stran (desno) 
 
Slika 4.16: Pozicija tlačnih senzorjev, vezanih v T-člene na desni stranici šasije. 
 
Za čim lažje polnjenje sistema z oljem oziroma odzračevanje mehurčkov iz sistema smo bili 
pozorni, da so bile cevi speljane čim bolj horizontalno. Tlačni senzorji so tudi eden od 
možnih slepih koncev v napeljavi, kjer bi se lahko nabral neželen zrak in povzročal preveč 
hoda na zavornem pedalu, zato smo jih obrnili navzdol, kot je prikazano na sliki 4.16. Tako  
ob morebitnem polnjenju praznih cevi mehurčke zraka dvigne navzgor v T-člen in med 




5 Razvoj ter izdelava zavornih diskov in 
ploščic 
Zavorne diske in ploščice smo razvili v sodelovanju z dolgoletnim sponzorjem podjetjem 
Sinter, d. o. o., ki se ukvarja z izdelavo zavornih ploščic in sklopk za lažje aplikacije, s 
samostojno proizvodnjo pa so aktualni ponudnik na področju tehnologije tornih materialov 
za izdelke po meri. Razpolagajo tudi z namenskim zavornim preizkuševališčem Krauss 
RWS75B, [21] na kateremu smo testirali različne kombinacije komponent zavornega 
sistema zadnja tri leta.  
5.1 Razvoj zavornih diskov 
5.1.1 Izbira materiala 
V konstrukcijski fazi razvoja diska določitev materiala diktira način izdelave, termalno maso 
diska, konvekcijske sposobnosti in hitrost obrabe. Poleg mehanskih in termalnih lastnosti sta 
pomembna dejavnika tudi cena in dobavljivost materiala v zadostno velikih surovcih, saj 
smo bili omejeni glede načina izdelave s tračnim razrezom in površinskim brušenjem 
kolutov. Glede na izkušnje iz dirk in s preteklih sezon smo se odločali med sledečimi 
materiali: 
‒ AISI 420: klasično nerjavno jeklo z relativno visokim deležem ogljika; 
‒ Ti-6A1-4V: titanova zlitina z dodatkom aluminija in vanadija, ki povišata trdnost 
materiala in njegove mehanske lastnosti. Ima visoko odpornost površinske obrabe, nizek 
modul elastičnosti in relativno visoko specifično temperaturo glede na gostoto; 
‒ GGG60 (EN-GJS-600-3): zlitina primarno perlitne strukture z možnostjo nadaljnje 
toplotne obdelave. Ima odlično termalno prevodnost in mehanske lastnosti v višjih 
temperaturnih rangih z nizko obrabo površine. Je težje dobavljiva v primernih gabaritnih 
dimenzijah za našo aplikacijo; 
‒ GGG40 (EN-GJS-400-15): ena izmed pogosteje uporabljenih železovih nodularnih zlitin 
s prevladujočo feritno strukturo. Omogoča enostavno strojno obdelavo in dobro 
površinsko odpornost na trenje in udarce ter relativno visoko specifično toploto; 
‒ Ti-C: titanov karbid z odlično površinsko trdoto, visoko točko tališča in minimalno 
površinsko obrabo 
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‒ MC21MMC20: aluminijast kompozit s keramiko, ki vsebuje okoli 20 % silicijevega 
karbida; 
‒ MC 21 MMC 30: aluminijast kompozit s keramiko, ki vsebuje okoli 30 % silicijevega 
karbida.  
 
Vse mehanske lastnosti materialov v preglednici 5.1 so bile upoštevane v temperaturnem 
rangu do 300 °C, kar je iz izkušenj blizu zgornje meje temperature diskov, ki jo pričakujemo 
med dinamično vožnjo na vztrajnostni dirki. 
Preglednica 5.1: Mehanske in termalne lastnosti potencialnih materialov [9] 












] 25 10 8 33 36 155 
Tlačna trdnost [MPa] 1330 1070 1300 1000 800 685 
Koeficient trenja [/] 0,46 0,55 0,51 0,44 0,42 0,52 
Dobavljivost 9/10 5/10 8/10 7/10 6/10 4/10 
 
Poleg majhne obrabe in visoke natezne trdnosti je največja prioriteta pri definiciji materiala 
toplotna kapaciteta. Potem ko smo definirali konturo diska in njegovo debelino, poznamo 
tudi njegov volumen. Z vsemi podatki lahko preliminarno ocenimo in primerjamo ogrevanje 
različnih materialov ob zaviranju vozila. Predpostavimo, da zasilno zaviramo s hitrosti 100 
km/h do mirovanja, pri čemer zaradi hitrega pojemka in kratkega časa trajanja zanemarimo 
toplotni prevod ter prestop na okolico in dotikajoče se komponente. S to predpostavko se bo 
celotna kinetična energija pretvorila v termalno energijo rotorja in ploščic. Začnemo z 
izračunom kinetične energije po enačbi (5.1), nato pa v dobljeno vrednost vstavimo enačbo 





304,6 kg ∙ 27,72 ms−1
2
= 118,52 kJ 
(5.1) 
𝑄𝑑 = 𝑊kin ∙ 0,5 ∙ 0,7 ∙ 0,7 = 118,52 kJ ∗ 0,5 ∗ 0,7 ∗ 0,7 = 28,79 kJ (5.2) 
V enačbi (5.2) celotno kinetično energijo množimo sprva s faktorjem 0,5, saj gledamo dvig 
temperature na enem disku sprednje osi, ne obeh, nato z 0,7, kar je približek deležu zavorne 
moči, ki ga ob zaviranju opravi prednja čeljust (70–80 % skupnega zaviranja), in nato 
ponovno z 0,7 – to predstavlja del energije, ki se pretvori v notranjo energijo diska. Ostalih 
30 % predpostavimo, da se pretvori v termalno energijo čeljusti in zavorne tekočine znotraj 
nje. Izračun ponovimo s podatki za različne obravnavane materiale (slika 5.1). 
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Slika 5.1: Segrevanje različnih materialov ob zaviranju s 100 km/h 
Prvotni načrt je bil, da bomo uporabili nodularno litino GGG60 in material MMC za zadnje 
diske zaradi nizkih obremenitev in majhne mase. Po več testnih ciklih na preizkuševališčih 
se je izkazalo, da je material MMC izredno nestabilen po sunkovitem segrevanju do 250–
300 °C, kjer je struktura diska ogrožena. V realnosti le redko pričakujemo take temperature 
na zadnjih diskih, lahko pa jih dosežemo ob zelo agresivnih postavitvah proge s hitrimi 
zavornimi conami. Dodatna negativna lastnost diskov MMC je slaba izbira kompatibilnega 
tornega materiala za ploščice. Uporabljali smo lahko namreč le manj agresivne organske 
materiale, da nismo uničili delovne površine diska.  
 
Ob uporabi delno kovinske mase na ploščici se je na tornemu briketu začel nabirati kovinski 
material, ki je povzročal raze na površini diska in posledično razpoke zaradi vse hitrejšega 
segrevanja in eksponentno večjega trenja zaradi nepravilnosti na stičnih površinah. Da 
zagotovimo brezkompromisno zanesljivost zavornega sistema, smo se po več testiranjih 
odločili za uporabo zelo stabilne nodularne litine na obeh oseh.  
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5.1.2 Določanje profila diska 
Glavni parametri, ki določajo profil, in sile, ki delujejo na disk: 
‒ efektivni radij ploščice predstavlja polmer, s katerega lahko računsko aproksimiramo 
delovanje zavornega momenta, odvisen pa je od oblike ploščice ter tudi števila in lokacije 
batov v čeljusti; 
‒ oblika tornega briketa na ploščici pogojuje širino notranjega in zunanjega tekalnega robu 
in s tem oddaljenost robov od efektivnega radija ploščice; 
‒ debelina diska, od katere je odvisen postopek izdelave; 
‒ število vpetišč zavornega diska na pesto, prek katerih se porazdelijo reakcijske sile ob 
zaviranju. 
 
V konstrukcijski fazi smo upoštevali sledeče zahteve: 
‒ 5-točkovno vpetje diskov prek aksialno plavajočih gumbkov; 
‒ pesto in disk se ne stikata (zračna reža) za čim manjši prehod toplote na pesto in posredno 
na kolesne ležaje; 
‒ vnaprej določen maksimalni notranji premer platišča; 
‒ vsaj 4–5 mm zračnosti med platiščem in čeljustmi v radialni in aksialni smeri zaradi 
deformacij platišča in razpiranja čeljusti ob aplikaciji tlaka. 
 
Z oblikovanjem konture zavornega diska smo začeli po izbiri čeljusti in po definiciji notranje 
površine oziroma premera platišča. Ker 3D-model čeljusti oziroma tehnična dokumentacija 
z gabaritnimi merami nista bila dostopna, smo na fakulteti izvedli tridimenzionalno 
skeniranje sprednje in zadnje čeljusti (slika 5.2), s čimer smo zajeli oblak točk na zunanjih 
površinah kosov (angl. point cloud). Te smo lahko uvozili v modelirnik in kreirali 3D-model 
z napenjanjem površin čez zajete točke. Ker pri sprednji čeljusti najbolj izven konture gleda 
hidravlični priklop, smo ga provizorično zmodelirali glede na meritve priključka na cevki, 
da smo lahko preverili zračnost med platiščem. 
 
 
Slika 5.2: 3D-model sprednje in zadnje čeljusti po obdelavi površin obeh čeljusti 
V konstrukcijski fazi podvozja smo prioritizirali zamrznitev oblike platišča, da smo lahko 
nadaljevali z razvojem premnika, pest in ostalih komponent. Ko smo grobo določili aksialno 
pozicicjo diska, smo v sestavu preverili možne kolizije s čeljustjo in hidravličnim priklopom 
(sliki 5.3 in 5.4).  




Slika 5.3: Aksialna zračnost sprednje čeljusti do platišča (levo), radialna zračnost (desno) 
  
Slika 5.4: Aksialna zračnost zadnje čeljusti do platišča (levo), radialna zračnost (desno) 
Ob aplikaciji tlaka se čeljusti zaradi reakcije sile na ploščico izbočijo navzven. To 
deformacijo smo ob približno 200 barih tlaka (najvišji specificiran delovni tlak s strani 
proizvajalca čeljusti) v sistemu pomerili s kljunastim merilom. Pri sprednji čeljusti, ki je 
ulitek iz enega kosa, je bila ta pomerjena 0,8 mm, pri zadnji dvodelni čeljusti pa 1,2 mm. 
Zaželena zračnost obeh čeljusti do platišč je bila okoli 5 mm. To načelo smo upoštevali v 
prejšnjih sezonah, brez težav s kolizijami na platišču v aksialni ali radialni smeri. Pri obeh 
čeljustih je radialno najbolj izbočen priklop za olje. Zaradi tega smo tudi predelali originalne 
vijake za dovod olja z brušenjem glav, kar je znižalo njihovo višino za 3 mm. V skrajni 
radialni poziciji čeljusti smo lahko uporabili diske premerov 180 mm na sprednji in zadnji 
osi. Z debelino diska smo bili omejeni glede na izbiro zavornih čeljusti. Po več termalnih 
testih na preizkuševališču Krauss smo se odločili, da sprednjemu disku zmanjšamo debelino 
s 4,2 na 3,8 mm, zadnje diske pa na 3 mm, kar je bila po specifikacijah dvobatne čeljusti 
najmanjša dopustna mera, saj bi ob tanjših diskih tvegali poškodbe batov v čeljusti in 
zavornih tesnil. Po določitvi maksimalnih premerov diskov smo morali določiti zunanje in 
notranje konture ter ustrezne obdelave na delovnih oziroma tornih površinah. Notranja 
kontura je definirana s številom vpetišč in premerom, na katerem so nameščeni zavorni 
gumbki. Po montaži je bila predvidena zračnost med notranjim premerom diska in zunanjo 
mero pesta 1 mm. S tem smo zagotovili lažjo montažo in onemogočili neposreden prestop 
toplote z diskov na pesto.  




Slika 5.5: Končna kontura sprednjega zavornega diska 
Na delovni oziroma torni površini smo predvideli luknje, ki so razporejene v takih vzorcih, 
da s svojimi obrisi prekrijejo celotno konturo tornega briketa na ploščici, ki potuje po disku 
(slika 5.5). Luknje služijo predvsem za sprotno odnašanje starega zažganega tornega 
materiala s tornega briketa, hkrati pa tudi malenkostno zmanjšajo kupno maso diska in 
omogočijo večjo površino za konvekcijo toplote. Iz izkušenj pri izdelavi in testiranjih diskov 
za gokarte smo se držali priporočil strokovnjakov s Sintra glede velikosti lukenj in razmikov 
med njimi. Najbližja razdalja med luknjami naj bi znašala vsaj dva do tri premere. Ker smo 
se hoteli izogniti še enemu setu lukenj ob robu diska, smo se odločili za valovit rob, ki se 
sicer po konturi prekriva z najbolj zunanjimi luknjami. Oblika valovitega robu je bila 
povzeta po dirkalnem disku za gokart proizvajalca Rimo z malenkost manj agresivnim 
profilom in večjimi radiji. Predvsem pri trših materialih tornih briketov lahko namreč preveč 
agresivna valovitost robu povzroči nehotene vibracije in krhanje robu briketa. Oblika 
valovitosti mora biti tudi skladna z obliko zavorne ploščice, da se izognemo morebitnemu 
upogibanju ploščic navznoter, če bi bili razmiki med posameznimi izrezi preveliki in preveč 
poglobljeni proti notranjosti diska. Za 5-točkovno vpetje diska smo se odločili zaradi 
položaja in števila vijakov za fiksacijo platišč, saj je njihova pozicija aksialno sovpadala s 
pozicijo gumbkov, na katerih so nameščeni diski. Poleg tega je tudi v praksi priporočljivo 
liho število vpetišč zaradi manjših vibracij med delovanjem zavornega sistema, bolj 
enakomernega prenosa sile in manj cviljenja pri zaviranju. 
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5.1.3 Mehanska simulacija sprednjega diska 
Ko smo določili konturo diska, smo izvedli statično simulacijo zavornih diskov z metodo 
končnih elementov. Simulacija je bila izvedena v programu Abaqus.  
 
Predpostavili smo dve kritični obremenitvi: 
‒ normalna sila batkov na ploščico, kar je ekvivalentno sili ob maksimalnem pomerjenem 
tlaku na zavornem testu, kjer voznik sunkovito zavre z namenom zaklepa vseh štirih 
gum. Deluje na kontaktnih površinah med ploščico in diskom (100 barov); 
‒ maksimalni zavorni moment (420 Nm), ki ga po preračunu dosežemo na sprednjem disku 
ob 1,5 G pojemka, preden gume zdrsnejo. 
 
Izvedli smo več statičnih analiz, z zamikanjem konture ploščice v korakih po 5°, da smo 
lahko dobili realno predstavo o prenosu sil na vsa vpetišča diska. Največje napetosti so bile 
dosežene z zavorno ploščico v položaju tik nad enim od vpetišč. Mreženje modela je bilo 
izvedeno s prostimi tetraedričnimi elementi s povprečno velikostjo stranice 0,8 mm, z 
zgostitvami ob vpetiščih in okroglih izrezih do 0,4 mm (slika 5.6). Ker tangentna sila kot 
posledica momenta deluje le na polovico skupne površine vpetišč, smo predpostavili 
kontaktne robne pogoje samo na tistih polovicah površin, na katere disk deluje s tlakom 
zaradi tangentne sile. Zaradi tega pride na stičišču polovice, na katero je vezan robni pogoj, 
in proste polovice do singularizacije in veliko višje napetosti na površinskih elementih, kar 
lahko zanemarimo, če ta napetost ni višja tudi v sosednjih elementih v notranjosti kosa. 




    
Slika 5.6: Mreženje končnega modela prednjega diska s tetraedričnimi elementi 
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Slika 5.7: Rezultati statične simulacije, Von Misesova napetost elementov z enotami v MPa 
 
Slika 5.8: Deformacija diska z enotami v mm  
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5.1.4 Izdelava in vgradnja zavornih diskov 
Po določitvi konture diska in materiala smo dobavili surovce nodularne litine v valjih. Prvi 
korak je rezanje na tanjše kolute in nato površinsko brušenje na približno 5 mm debeline. Po 
brušenju je sledil laserski razrez polizdelka. Ta je imel namenoma v sredini izrezano vpetišče 
s cetrirno luknjo (slika 5.9), da smo ga lahko ponovno vpeli na stroj za površinsko brušenje 
in zmanjšali debelino na želeno vrednost z natančnostjo približno 0,1 mm. Brušenje površin 
se mora ponoviti predvsem zato, da odstranimo morebitne opilke in zavihane robove, ki 
lahko nastanejo pri laserskem razrezu. Po drugem brušenju se je vpetišče v sredini odstranilo 
z ročnim piljenjem. 
 
  
Slika 5.9: Kontura za laserski razrez polizdelka (levo) in orodje za vpetje diskov s končnim 
izdelkom (desno) 
V preteklih sezonah smo imeli večkrat problem z montažo diskov prek gumbkov na pesta 
zaradi slabe obdelave nasedne površine. Za čim bolj natančno definirano površino na 
vpetiščih diska smo se odločili, da jih bomo po vseh obdelavah naknadno pofrezali na 
ohlapno toleranco H6. S tem lahko zagotovimo koncentričnost in gladko kontaktno površino 
na vpetiščih. Orodje za natančno nastavljanje lege je bilo izdelano iz aluminijastega surovca 
(slika 5.9), ki smo ga poprej na triosnem rezkarju pričelili na obodne površine na mero in 
pofrezali oblikovni ujem za nased diska s konturo, ki je bila zamaknjena navzven od robu 
diska za desetinko milimetra. Na sredini je bila narejena tudi poglobitev, da smo imeli z 
rezkarjem več manevrskega prostora pri obdelavi vpetišč. Disk smo na orodje pritrdili prek 
podložk z dvema vijakoma M10, ki smo ju privijačili v poprej narejene skoznje navojne 
izvrtine. Da smo privarčevali z nakupom materiala za surovec vpetja, smo pofrezali obe 
strani surovca. Tako smo lahko na eno stran namestili polizdelek prednjega diska, na drugo 
pa zadnjega.  
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Po frezanju montirnih vpetišč na diskih smo jih montirali na pesta prek gumbkov, ki so bili 
struženi iz cevi 42CrMo4. Gumbki so aksialno plavajoči (0,6 mm zračnosti), da lahko 
kompenzirajo nepravilnosti ob utekanju in neenakomerno obrabo ploščic. Varovani so prek 
vskočnikov DIN 471 v utorih na zunanji strani. Celotno pesto se je nato skupaj z diskom 
montiralo v premnik prek dveh ležajev SKF 71814 ACD/P4 s poševnim dotikom in 
postavitvijo v konfiguracijo O. Tako se je zunanji ležaj vprešal v premnik skupaj s pestom, 
notranji pa naknadno z druge strani. Ker so omenjeni ležaji odprtega tipa, smo dodali tudi 
zaščitno pločevino, ki zavornemu prahu preprečuje neposreden vstop do kotalnih elementov 
in masti. Ta je na premnik montirana prek štirih vijakov M3 na vsaki strani, kot je prikazano 
na sliki 5.10.  
 
 
Slika 5.10: Sestav sprednjega premnika z zavornim diskom 
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5.2 Razvoj in testiranje zavornih ploščic 
5.2.1 Izbira tornega materiala 
Glede na izbran material diska (nodularna litina) smo lahko izbirali med več materiali za 
torni briket na podnožju ploščice. Po posvetu z razvojnim oddelkom podjetja Sinter smo se 
odločili, da bomo poleg originalnih ploščic za našo čeljust preizkusili dva materiala: 
‒ Sinter 250: mešanica organskih in kovinskih komponent, uporabljena na aplikacijah 
dirkalnih gokartov zaradi dobrih lastnosti v višjih temperaturnih območjih, ima relativno 
visoko obrabo; 
‒ Sinter 2032: primarno organski briket, primeren za široko paleto aplikacij. Zagotavlja 
zanesljivo delovanje z nizko obrabo, a splošno manjši koeficient trenja v kombinaciji z 
diski iz nodularne litine.  
 
Da lahko natančneje določimo koeficient trenja med ploščicami in diski ob različnih 
temperaturnih razponih, smo v sodelovanju z razvojnim oddelkom podjetja Sinter izvedli 
več testov na namenskem zavornem preizkuševališču Krauss RWS75B (slika 5.11). 
Preizkuševališče omogoča vpetje prek primeža, za katerega smo izdelali orodje z radialnim 
vpetjem naše sprednje štiribatne čeljusti. Na gred elektromotorja je z oblikovnim ujemom 
pritrjeno standardno pesto z dirkalnega gokarta, na katerega smo namestili disk prek 
plavajočega vpetja, da smo simulirali realno situacijo na formuli. Vpetje je bilo izdelano z 
laserskim razrezom iz 4 mm debele pločevine in nato privijačeno na pesto. Maksimalni tlak 
v sistemu, ki nam ga je dopuščala trenutna konfiguracija preizkuševališča, je znašal okoli 30 
barov. V tlačni vod je prek T-člena na jeklenici, ki vodi do čeljusti, povezan tlačni senzor, 
za temperaturo pa smo uporabili drsni termopar tipa K (angl. K-type), ki drsi neposredno po 
površini diska. Nameščen je prek nastavljive ročice in z vzmetnimi žicami na sredino tekalne 
površine ploščice. Da preprečimo poškodbo senzorja ob pojavu morebitnih opilkov ali 
drugih nečistoč na površini diska, smo ga nastavili z rahlim prednapetjem ob površino.  
 
 
Slika 5.11: Adapter za plavajoče vpetje 
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Za opazovanje koeficienta prek temperaturnega spektra smo izbrali standardni cikel R90, pri 
katerem prek krajših ciklov s prednastavljenim tlakom 20 barov postopoma zvišujemo 
temperaturo diska. Ta dosega v setih ciklov 100, 200, 300 in nazadnje 350 °C, kar pokriva 
naše predvideno temperaturno delavno območje diskov. Da smo lahko primerjali obrabo 
posameznih ploščic, smo izmerili debelino na sredini tornih briketov ploščic pred in po 
testiranjih. Vse uporabljene ploščice so bile popolnoma nove, da lahko dobimo realne 
rezultate. Za primerjalne teste smo vedno posamezne nove ploščice izpostavili enakim 
utekalnim ciklom. Zaradi nepravilnosti in utorov na površini diska je namreč treba novo 
ploščico ustrezno uteči, da zagotovimo polno stično površino med ploščico in diskom ter 
posledično večji zavorni moment ob istem tlaku. Zaradi relativno nizke frekvence zajemanja 
podatkov na preizkuševališču smo ustrezno obdelali podatke s programskima orodjema 
Excel in Python. Na sliki 5.12 so vrednosti koeficientov trenja prikazane v surovi in 
povprečni obliki (drseče povprečje za 10 meritev), zanemarili smo tudi padce na vrednosti 
0, ki jih dobimo zaradi izpeljave formule za preračun trenja.  
 
Pomembno je omeniti, da so bili diski med izvedbami testov hlajeni tudi s prepihovanjem 
zraka od dovoda na dnu testne komore do ventilacije pri vrhu. S tem smo se hoteli približati 
realni stopnji ohlajanja s prisilno konvekcijo med vožnjo med vožnjo, hkrati pa je 
prepihovanje odvajalo sproti generiran zavorni prah in generirane pline.  
  






Slika 5.12: Zajeti in obdelani podatki testa R90 originalnih ploščic KTM (Formula Italia) 
Od vseh testiranih ploščic se pri originalnih najbolj pozna dvig koeficienta trenja v začetnih 
ciklih, iz česar je razvidno, da imajo ploščice z najmanjšo obrabo tudi najdaljši cikel 
utekanja. V primeru ploščic KTM (slika 5.12) je faza stabilizacije trenja končana šele pri 
koncu prvega seta ciklom na 100 °C, torej do 10. minute trajanja testa. Za to je odgovorna 
zelo majhna oz. počasna obraba ter slaba površinska obdelava tornega briketa. Pri daljših 
zaviranjih med seti ciklov je opazen manjši padec vrednosti kot pri masi 2032, a znatno večji 
od mase S250. Pri teh ploščicah so tudi najbolj opazne razlike v vrednosti koeficienta trenja 
med posameznimi seti ciklov. V drugem setu se ta giblje med 0,4 in 0,5, v tretjem in zadnjem 
ciklu pa med 0,36 in 0,46. Med testom se je briket ploščice obrabil za približno 4 % začetne 





































































Slika 5.13: Zajeti in obdelani podatki testa R90 mase 2032 
Iz podatkov na sliki 5.13 je razvidno, da je koeficient trenja pri prvih dveh setih ciklov 
konstanten z vrednostjo, ki se giblje med 0,37 in 0,53. Če opazujemo drugi zavorni cikel, 
vidimo, da s porastom temperature tudi koeficient trenja rahlo naraste. V drugem setu je ta 
malenkost višji od prvega, v tretjem pa ponovno stagnira tudi pod vrednosti 0,45. Opazimo 
lahko tudi večje zmanjšanje vrednosti ob drugem prehodu med seti, kjer je zaviranje daljše, 
da zavorni disk doseže zadnjo raven 350 °C. Zavorni cikli pri naši tipični dinamični vožnji 
sicer niso tako dolgi, vendar lahko tu jasno vidimo veliko razliko v konsistenci koeficienta 
trenja v primerjavi z maso 250. Med testom se je briket ploščice obrabil za približno 5 % 
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Slika 5.14: Zajeti ter obdelani podatki R90 testa  mase S-250 
 
Ob istem testnem ciklu z maso S-250 lahko opazimo precej manjši raztros zajetih podatkov 
(slika 5.14) zavornega momenta in posledično koeficienta trenja. Nasploh je vrednost med 
0,45 in 0,6konsistentna skozi temperaturne range brez večjih odklonov, le v zadnjem setu 
ciklov na 350 °C upade za približno 10 %. Nazorno je razviden tudi manjši padec vrednosti 
kot pri masi 2032 predvsem pri daljših zavornih ciklih med posameznimi seti. Med testom 
se je briket ploščice obrabil za približno 7 % začetne debeline, z meritvijo na sredini. Na 
tornem briketu smo lahko opazili večjo razliko v obarvanosti in površinski strukturi, prav 
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Po testiranju tornih mas se je za najbolj obetavno izkazala masa S250 zaradi najbolj 
konstantnega delovanja v različnih temperaturnih rangih in najvišjega statičnega koeficienta 
trenja od vseh kombinacij, preizkušenih z diskom iz nodularne litine. Kompromis, ki ga 
bomo morali ob tem sprejeti, je hitrejša obraba ploščic in večja akumulacija zavornega 
prahu. Kot je razvidno iz slik 5.13, 5.14 in 5.15 je raztros podatkov pri masi S250 precej 
manjši kot pri masi 2023. Eden izmed razlogov je tudi hitrejša sprotna obraba briketa, saj se 
na torni površini med zaviranjem nabira plast zažganega materiala, ki lahko povzroči 
zmanjšanje koeficienta trenja, če ni pravočasno odstranjena z drsenjem prek robov in izrezov 
v disku. Obraba delovne površine diska je bila v vseh treh primerih zelo majhna, brez 
nastanka robov ali opilkov ob konturi, po kateri teče ploščica. 
 
Celoten potek testov smo posneli tudi s termalno kamero Flir Thermacam P65, [22] na kateri 
smo lahko ob prvih ciklih zaviranj opazovali postopno segrevanje diskov. S posnetkov je 
nazorno razvidno segrevanje predvsem delovne površine, nato pa smo lahko predvsem v 
večjih premorih med seti ciklov opazili enakomerno porazdelitev temperature po površini 
diska. Opazovali smo tudi temperaturo čeljusti in dovodnega tlačnega voda, pri čemer čeljust 
med testom ni presegla 90 °C na zunanji površini, jeklena pletenica pa je dosegla največ 86 
°C zraven hidravličnega priključka na čeljusti. S tega lahko sklepamo, da tudi pri višjih 
temperaturnih rangih, ki jih pričakujemo na diskih, ne bo težav z vretjem zavorne tekočine. 
Kamero smo tudi umerili z nastavljanjem faktorja emisivnosti materiala, pri čemer smo 
primerjali odbrano temperaturo z odčitki z drsnega termometra na površini diska pri 
različnih temperaturah (slika 5.15).  
 
 
Slika 5.15: Termalni posnetek ob začetku prvega seta zavornih ciklov (levo) in vmesnega ohlajanja 
(desno) 
  
Razvoj ter izdelava zavornih diskov in ploščic 
63 
5.2.2 Izdelava zavorne ploščice 
Podnožje je bilo prerisano z originalnih ploščic KTM, da smo zagotovili pravilno naleganje 
na notranjo stran ohišja čeljusti. Obdržali smo tudi dve štancani izvrtini, katere kasneje v 
procesu izdelave zalije torna masa in poskrbi tudi za oblikovni ujem poleg lepljenega. 
Zgornja radija tornega briketa sprednjih in zadnjih ploščic smo morali zmanjšati, ker so 
originalne ploščice namenjene diskom s premeri 220 mm in več. 
 
Izdelava zavorne ploščice je potekala po sledečem procesu: 
‒ štancanje podnožja iz jeklene pločevine, pri manjših serijah odrez z vodnim curkom ali 
laserjem; 
‒ peskanje podnožij za ustrezno površino, aplikacija lepila na stranico briketa; 
‒ vstavljanje podnožij v namenska orodja, prešanje briketa prek briketirke (slika 15.6); 
‒ brušenje briketa na specificirano debelino, ročno in mehansko s površinskim 
brusilnikom; 
‒ barvanje podnožja, pri čemer se jih na tekočem traku pred prašnim barvanjem naelektri 
za homogen nanos barve; 
‒ po izbiri aplikacija logotipov, oznak tornih mas, serijskih številk in pakiranje izdelka 
(slika 5.17); 
‒ kontrola kakovosti, testiranje s strižnimi testi in toplotnimi cikli na preizkuševališčih. 
 
Po izdelavi smo nekaj ploščic iz posameznih serij testirali na preizkuševališču, kjer smo 
ponovno preverjali koeficient trenja in sprotno obrabo tornega briketa, ter na posebnem 
testnem mestu za strižno obremenjevanje briketa. Tako smo lahko ocenili, pri kakšni sili 
smo delaminirali torni briket od podnožja ploščice. S tem smo se izognili morebitnim slabim 
aplikacijam lepila v posameznih serijah, kar bi lahko povzročilo težave med dinamično 
vožnjo. Prav tako smo na vzorcih s posameznih serij preverjali dimenzijske skladnosti z 
dokumentacijo, obliko in debeline podnožij ter pozicioniranje briketa glede na konturo 
podnožja oziroma razmike med robovi briketov in robovi podnožij.  
 
Podnožje je bilo prerisano z originalnih ploščic za KTM vgradnjo, da smo zagotovili 
pravilno naleganje na notranjo stran ohišja čeljusti. Obdržali smo tudi dve izvrtini pod 
briketom, katere kasneje v procesu izdelave zalije torna masa in poskrbi tudi za oblikovni 
ujem med materiali poleg lepljenega. Zgornja radija tornega briketa sprednjih in zadnjih 
ploščic smo morali zmanjšati, ker so originalne ploščice namenjene diskom s premeri 
220 mm in več. Za izdelavo po meri izdelane ploščice smo potrebovali tri namenska orodja 
oziroma plošče s katerimi smo pozicionirali ploščico med prešanjem tornega briketa. 
Pozicionirne plošče so izdelane z laserskim izrezom, ki ustreza konturi ploščice. Spodnja 
plošča nima vrezanih kontur razen lukenj za vijačenje in se nanjo nalagajo ploščice. Srednja 
ploščica ima izrezana gnezda, v katera sedejo podnožja ploščic z ustrezno toleranco na robu 
konture, da se lahko vstavijo ročno. Zgornja plošča ima vrezane konture tornega briketa in 
med prešanjem deluje kot kalup. Te so zaradi krčenja briketa za 0,2 mm po obodu konture 
večje. Odločili smo se za 10 gnezd v pozicionirnih ploščah, s katerimi smo lahko izdelali 10 
ploščic v posamičnem prešanju.  
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Slika 5.16: Pozicionirne plošče za izdelavo sprednje ploščice (levo) in briketirka (desno) 
 








6 Rezultati in diskusija 
Eden večjih ciljev glede zavornega sistema po konstrukciji vozila je bilo testiranje in 
zajemanje podatkov o segrevanju diskov ob zaviranju. Do sedaj smo svoje diske glede 
volumna in termalne mase dimenzionirali na predpostavkah, izkušnjah in na podlagi testov 
na preizkuševališčih. S podatki o spreminjanju temperatur lahko ocenimo, kolikšna količina 
kinetične energije se ob zaviranju pretvori v toploto. Podatki bodo v bodočih sezonah tudi 
koristni za določanje oziroma oceno ohlajanja prek konvekcije in s tem v pomoč pri novih 
konstrukcijskih rešitvah zavornih diskov. Prek tlačnih senzorjev, vezanih za obema 
glavnima cilindroma, smo merili tudi tlake, s čimer lahko v realnih pogojih potrdimo 
ujemanje s teoretičnim preračunom.  
 
Podatek o temperaturi na sprednjem levem zavornem disku smo zajemali prek infrardečega 
senzorja Impac IN-510 [23] v kombinaciji s pripadajočo krmilno enoto in programsko 
opremo InfraWin, podatke o longitudinalnih pospeških oz. pojemkih pa z enote IMU, 
nameščene pod voznikom čim bliže težišču vozila. Senzor nam je omogočal zajemanje 
temperatur do 700°C. Test smo izvedli na poligonu Blagomix v Logatcu ob delno oblačnem 
vremenu in temperaturi okolice približno 20 °C. Za ponovljive kontrolne pogoje smo 
uporabili popolnoma svež set sprednjih in zadnjih ploščic, ki smo jih pred testiranjem utekli 
za optimalen kontakt med diskom in ploščico. Vozilo je imelo nameščene tudi nove 
pnevmatike Hoosier. Po utekalnih ciklih za ploščice smo tudi nastavili pozicijo balansirne 
ročice, da smo ob sunkovitem zaviranju zablokirali vsa štiri kolesa hkrati. Ta je bila 
nastavljena na približni položaj 60/40 proti prednjemu glavnemu cilindru ob večkratnem 
sočasnem blokiranju. Pri tem smo zavirali na segmentu bolj gladke podlage, da smo se 
izognili poškodbi novih gum, maksimalni pojemek ob sunkoviti aplikaciji pa je glede na 
IVU znašal okoli 1,5 G. 
 
Zavirali smo trikrat zapored pri hitrostih 50, 75 in 100 km/h, pri čemer je voznik dobil 
navodila, da se poskuša čim bolj približati točki zdrsa gum, ne da bi popolnoma zablokiral 
kolesa. Zaradi tega bi se namreč zavorna pot podaljšala in temperaturna sprememba na 
diskih ne bi odražala pretvorbe celotne kinetične energije, ki jo ima pred zaviranjem. Po 
vsakem ciklu je je preteklo približno 20 s, med čimer se je voznik z nizko hitrostjo vrnil na 
začetek pospeševalne cone za naslednje zaviranje. V slikah 6.1, 6.2 in 6.3 so predstavljeni 
zajeti podatki o tlakih obeh napeljav, pospešku oz. pojemku in spremembi temperature na 
sprednjem zavornem disku med tremi zaporednimi zaviranji.  
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Slika 6.1: Zajeti podatki pri zaviranju s 100 km/h  
Iz podatkov o tlaku je razvidno, da je voznik s sunkovitim zaviranjem poskušal priti čim 
bližje točki blokiranja koles, nato pa je po začetnem visokem pojemku zmanjšal svojo silo 
na zavorni pedal, da bi preprečil drsenje po podlagi. Povprečna temperaturna sprememba 
med tremi zaviranji s 100 km/h je znašala 107,5 °C (slika 6.1). Maksimalni tlak v sprednji 
napeljavi je znašal 5,4 MPa, v zadnji pa 3,5 MPa. 
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Slika 6.2: Zajeti podatki pri zaviranju s 100 km/h  
Pri tretjem zavornem ciklu smo opazili, da so zadnje pnevmatike zdrsnile po podlagi, 
sprednja pa ne. S tega je razvidno, da bi lahko glede na pojemek prestavili razporeditev 
zavorne moči še malenkostno vnaprej. Povprečna temperaturna sprememba med tremi 
zaviranji s 75 km/h je znašala 63,3 °C (slika 6.2). Maksimalni tlak v sprednji napeljavi je 
znašal 5,7 MPa, v zadnji pa 3,8 MPa. 
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Slika 6.3: Zajeti podatki pri zaviranju s 50 km/h  
V prvem zavornem ciklu smo lahko podobno kot pri zadnjem zaviranju s 75 km/h opazili 
blokiranje zadnjih koles pred prvimi. Povprečna temperaturna sprememba med tremi 
zaviranji s 50 km/h je znašala 34 °C. Iz zajetih podatkov o ohlajanju vidimo, da je bila naša 
groba predpostavka, da se okoli 30 % termalne energije diska prenese na čeljust in ostale 
komponente, pravilna, saj smo priča nižjim temperaturnim spremembam, kot bi sledile iz 
pretvorbe celotnega deleža kinetične energije na posamezen disk (slika 6.3). Maksimalni 
tlak v sprednji napeljavi je znašal 5,5 MPa, v zadnji pa 3,6 MPa. 
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Če se osredotočimo strogo na vrednosti tlakov v obeh napeljavah po nastavitvi porazdelitve 
zavorne moči, lahko vidimo, da smo zelo blizu vrednosti, ki smo jih lahko pričakovali po 
preračunu zavornega sistema. Z več iteracijami preračuna lahko tudi predvidimo, kolikšna 
količina zavornega momenta in tlaka v sistemu bo potrebna glede na pojemek vozila na 
posameznih oseh (slika 6.4). 
 
Slika 6.4: Potreben zavorni moment (zgoraj) in potreben tlak v napeljavi (spodaj) v 
odvisnosti od pojemka vozila 
Iz zgornjih grafov lahko razberemo, da se naš preliminarni izračun odraža tudi v realnosti 
med dinamično vožnjo, če izpis tlaka primerjamo z zajetimi meritvami med pojemki 





7 Zaključki  
V diplomskem delu smo zajeli razvoj, izdelavo, sestavo in testiranje zavornega sistema in 
posameznih komponent na dirkalnikih FS v času dveh let: 
 
1. Določili smo težišče obravnavanega vozila in ostale vhodne parametre prek meritev na 
starih dirkalnikih.  
2. S teoretičnim preračunom smo določili preliminarne velikosti glavnih cilindrov, s čimer 
smo določili razporejanje zavorne moči po oseh vozila. Izbrali smo cilindre premerov 
14 mm za sprednjo in zadnjo napeljavo. 
3. Za razliko od preteklih sezon smo upoštevali možnost uporabe regenerativnega 
zaviranja, ki s prestavnim razmerjem planetnega gonila znaša 109 Nm zavornega 
momenta. 
4. V sodelovanju s partnerjem Sinter smo razvili lastne zavorne diske in ploščice, katere 
smo testirali na preizkuševališču in kasneje na vozilu. S preračunom smo določili 
povprečni koeficient trenja 0,52 pri uporabljenih ploščicah.  
5. Konstrukcija novega zavornega diska z največjo napetostjo ob maksimalni obremenitvi 
263 MPa. 
6. Z zamenjavo čeljusti in novim konceptom diska smo znižali nevzmeteno maso za okoli 
200 g na vsakem kolesu sprednje osi in 320 g na vsakem kolesu zadnje osi.  
7. Obravnavali smo razvoj koncepta novega pedalnega sklopa s 16 % nižjo skupno maso 
(merjeno brez hidravličnih priključkov), preračun kinematičnih postavk, ki vplivajo tudi 
na dimenzioniranje zavornega sistema. 
8. Z meritvami na vozilu smo potrdili ujemanje potrebnih tlakov v obeh napeljavah s 
preračunom. 
9. Prek nameščenih temperaturnih senzorjev IR smo prvič zajeli podatke o segrevanju 
diskov med zaviranji, kar bo v pomoč pri nadaljnjemu razvoju v bodočih sezonah. 
10. Celoten proces konstrukcije, izdelave in sestave posameznih komponent je bil 
dokumentiran, da lahko zaključna naloga služi kot celovita predstavitev dela na sklopu 
tekom sezone za bodoče nove člane. 
 
V času zaključne naloge smo s timskim delom in sodelovanjem z našim sponzorjem uspeli 
izdelati delujoč in kompetitiven zavorni sistem na vozilu Svarog. V dveh letih se je poleg 






Predlogi za nadaljnje delo 
 
Ob delu in dokumentiranju vseh postopkov smo prišli tudi do več utemeljenih predlogov za 
izboljšave obravnavanih sistemov v prihodnjih sezonah. Največji potencial za izboljšanje 
sistema je v kontroliranju regeneracijskega sistema zaviranja. Tu potrebujemo več meritev 
in testiranj, da se odločimo o točni strategiji vklapljanja oziroma izklapljanja glede na pritisk 
voznika oziroma pojemek vozila. V tem pogledu je naša aplikacija z zadnjim pogonom dokaj 
specifična za razliko od konkurence, kjer je pogost pogon na vsa kolesa in posledično tudi 
regenerativno zaviranje. 
 
V bodočih sezonah priporočamo, da se sistem dimenzionira s predpostavko, da je balansirna 
ročica v bolj nevtralni poziciji kot v obravnavanem dirkalniku, kjer smo se za to odločili 
zaradi prvikratne uporabe regeneracijskega zaviranja, in možnost uporabe drugih čeljusti na 
zadnji osi tekom sezone. Po testiranjih in posvetu z vozniki smo ugotovili, da je hod pedala 
tudi ob dobro odzračenem sistemu relativno velik. Na to vpliva več stvari (stanje tesnil v 
zavornih čeljustih, raztegljivost zavorne napeljave, možni mehurčki v slepih koncih cevi), 
najbolj učinkovit način za krajšanje hoda in bolj trd občutek na pedalu pa je uporaba večjih 
premerov zavornih cilindrov. S tem ob pritisku povzročimo premik večjega volumna 
tekočine pri istem hodu. Tako se bo povečala tudi sila, s katero bo moral voznik pritiskati na 
zavorni pedal. To lahko kompenziramo z večjim ročičnim razmerjem in večjim kotom med 
pedalom in vpetim cilindrom.  
S prototipom pedalnega sklopa smo bili načeloma zadovoljni in razen boljše optimizacije za 
nižjo maso posameznih komponent nimamo pripomb. Montaža stikala BOTS na šasiji 
namesto kot sestavni del pedalnega sklopa se je obrestovala v sezoni s svobodo nastavljivosti 
in enostavnim pozicioniranjem glede na hod pedala in upogibek šasije. Tudi ergonomsko 
smo v primerjavi s preteklo sezono napredovali z bolj ugodno pozicijo pedala in tremi 
možnimi postavitvami pedalnega sklopa na dnu šasije. Če se bo v bodoče uporabljalo 
regenerativno zaviranje z agresivno strategijo zajetih podatkov, predvidevamo, da bi zanj 
lahko uporabili material MMC namesto nodularne litine za čim nižjo maso. Pri višjih 
pojemkih zadaj smo namreč verificirali, da zavore opravljajo manj kot 20 % potrebnega 
mehanskega zaviranja.  
Zavorni sistem, predstavljen v zaključni nalogi je pomemben mejnik v razvoju in dobra 
osnova za nadaljnje zajemanje meritev, preizkušanje strategij regenerativnega zaviranja in 
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